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Vorwort
Einordnung und Inhalt dieser Arbeit
Die vorliegende Arbeit entstand wa¨hrend meiner Zeit als wissenschaftlicher Mitarbeiter am
Lehrstuhl fu¨r Fahrzeugmodellierung und -simulation, spa¨ter Lehrstuhl fu¨r Dynamik und Mecha-
nismentechnik, an der TUDresden. Sie wurde ermo¨glicht durch das BMWi-gefo¨rderte Projekt
LZarG, leiser Zug auf realem Gleis. Bahnindustrie und Universita¨ten entwickelten und erprob-
ten in diesem Rahmen kurzfristig einsetzbare Lo¨sungen zu Reduzierung des Rollgera¨uschs durch
konstruktive Maßnahmen an Rad, Schiene und Drehgestell.
Dem Lehrstuhl kam dabei die Aufgabe zu, ein Personenzugrad akustisch zu optimieren, d. h. in
seiner Form so zu gestalten, dass es mo¨glichst wenig Schall abstrahlt. Es erfolgte die Aufarbeitung
des Wissens zur Rollgera¨uschberechnung zur Nutzbarmachung fu¨r die akustische Strukturopti-
mierung. Es wurde ein Radsatzpru¨fstand im Maßstab 1:2 aufgebaut. Die Optimierung beruhte
auf den Methoden, die Dieter Stu¨wing in vorangegangenen Projekten [110] erarbeitet hatte.
Der Inhalt dieser Arbeit fußt auf den im Projekt LZarG gewonnenen Erkenntnissen, Metho-
den und Erfahrungen und erweitert diese zu einem ausfu¨hrbaren CAE-Prozess zur akustischen
Optimierung von Gu¨terwagen-Radsa¨tzen. Der Kernbestandteil dieses Prozesses sind effiziente
Methoden, die es ermo¨glichen, fu¨r einen rotationssymmetrischen Radsatz binnen weniger Sekun-
den die im Rad-Schiene-System abgestrahlte Schallleistung zu berechnen.
Die Modellierung der Schwingung und Schallabstrahlung des rotierenden Radsatzes bildet einen
Schwerpunkt. Verschiedene Anregungshypothesen und -modelle werden gegenu¨bergestellt und
anhand eines Pru¨fstandsversuchs auf ihre Validita¨t untersucht.
Der Anregungsmechanismus des Rollgera¨uschs wird aus der Literatur aufgearbeitet und ein Mo-
dell fu¨r die Schallvorhersage daraus entwickelt. Dabei spielt die Ko¨rperschallleistung des Rades
eine entscheidende Rolle. Sie kann mit Hilfe der Ergebnisse einer numerischen Modalanalyse sehr
schnell und automatisiert berechnet werden und stellt im Falle des Eisenbahnrades eine effiziente
und brauchbare Alternative zu aufwendigen BEM-Simulationen dar. Die Anregung der Schall
verursachenden Schwingungen erfolgt durch die U¨berrollung der Rauheit der Lauﬄa¨chen von
Rad und Schiene. Die Wirkung der Rauheit wird mit einem Kontaktmodell untersucht und die
Filterwirkung des Kontakts dabei ermittelt.
Es werden Studien zur wegerregten Schwingung im Rad-Schiene-System vorgestellt, in denen
sich einige Spezifika offenbaren. Nahe seinen Eigenfrequenzen zeigen sich fu¨r den Radsatz erwar-
tungsgema¨ß erho¨hte Schwingungsamplituden. Jedoch ist dies keine eigentliche Resonanz sondern
ein Effekt von Antiresonanz bzw. Tilgung. Dies fu¨hrt u.A. dazu, dass eine Erho¨hung der Da¨mp-
fung zwar die Schwingung vermindert, die Wirkung jedoch weit hinter der unter Krafterregung
zu erwartenden Reduktion zuru¨ckbleibt.
Ein in ANSYS parametrisch modellierter Gu¨terwagen-Radsatz wird hinsichtlich Masse und
Schallleistung optimiert. Es zeigt sich ein Verbesserungspotenzial gegenu¨ber beispielhaft gewa¨hl-
ten Referenzradsa¨tzen von ein bis drei Dezibel. Ein fu¨r den praktischen Einsatz verwendbares,
akustisch optimiertes Rad ist im Rahmen der Arbeit nicht entwickelt worden. Der CAE-Prozess
stellt jedoch ein Werkzeug dar, die konstruktiven Freira¨ume bei der Entwicklung von Radsa¨tzen
zielgerichtet so auszunutzen, dass hierbei ein mo¨glichst leises Rad entsteht.
Kontakt
Wenn Sie sich mit dieser Arbeit bescha¨ftigen bzw. wenn Sie Fragen oder Anregungen dazu haben,
freue ich mich u¨ber Ihre Kontaktaufnahme unter: Christian Klotz(at)gmx.net
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Die Eisenbahn als umweltfreundliches Verkehrsmittel ist fu¨r Personen und Fracht die bedeu-
tendste Alternative zum Straßenverkehr. So wird nach Pippert [87] pro Tonnenkilometer auf der
Straße 4.2 mal so viel CO2 ausgestoßen wie auf der Schiene; pro Personenkilometer ist der Faktor
2.1. Daher ist eine Verlagerung mo¨glichst großer Anteile des Verkehrsaufkommens auf die Schie-
ne aus Sicht des Klimaschutzes wu¨nschenswert. Die hohe La¨rmbelastung, die die Bahn jedoch
in Ballungsgebieten oder an stark belasteten Strecken verursacht, fu¨hrt zu Akzeptanzproblemen
in der Bevo¨lkerung und zunehmend in der Politik, siehe beispielsweise den Zeitungsartikel [93].
Eine Steigerung des Schienenverkehrs ist deshalb nur mo¨glich, wenn die Schallabstrahlung der
Schienenfahrzeuge in Zukunft spu¨rbar reduziert werden kann.
Abbildung 1.1.: Der Gu¨terzug als umweltfreundliches Massentransportmittel im Elbtal. Foto:
Martin Kache, TUDresden
Der Bahnla¨rm betrifft in unterschiedlichem Maße alle Mitgliedsstaaten der EU und ist insofern
ein europa¨isches Problem. Im Green Paper [4] der Europa¨ischen Kommission wurde 1996 fest-
gestellt, dass in der EU jeder fu¨nfte Bu¨rger inakzeptablen oder sogar gesundheitsscha¨dlichen
La¨rmpegeln in seiner Umgebung ausgesetzt ist. Im Jahre 2002 folgten dieser Absichtsbekun-
dung erste legislative Schritte: Die EU erließ 2002 eine Richtlinie [5] zur Beka¨mpfung des Umge-
bungsla¨rms. Ziel ist es, die La¨rmbela¨stigung und deren scha¨dliche Auswirkungen zu verhindern
oder zu mildern. Es wird die Messung von Umgebungsla¨rm genormt und dessen Erfassung in
Umgebungsla¨rmkarten fu¨r Ballungsra¨ume vorgeschrieben. Des Weiteren sind die Mitgliedsstaa-
ten aufgefordert, die O¨ffentlichkeit einzubinden sowie Aktionspla¨ne fu¨r die La¨rmbeka¨mpfung
auszuarbeiten und einer regelma¨ßigen Pru¨fung zu unterziehen.
Mit dem Erlass der TSI La¨rm [7] wird die Schallabstrahlung von neu zuzulassenden Schienenfahr-
zeugen limitiert mit dem Ziel, auf diese Weise ein akustisches Akzeptanzkriterium fu¨r Neufahr-
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zeuge vorzuschreiben. Da jedoch der Fuhrpark gerade im Gu¨terwagenbereich eine Lebensdauer
von mehreren Jahrzehnten besitzt, kann dies nicht die einzige Maßnahme sein. Akustische Ver-
besserungen mu¨ssen i. d. R. vom Fahrzeughalter finanziert werden und stellen folglich fu¨r diesen
einen Wettbewerbsnachteil in Form ho¨herer Kosten dar. Daher mu¨ssen La¨rmminderungsmaß-
nahmen stets nach ihrem Kosten-Nutzen-Verha¨ltnis bewertet werden. Zusa¨tzliche Anreize zur
Umru¨stung werden beispielsweise ab 2012 durch die Einfu¨hrung eines la¨rmabha¨ngigen Trassen-
preises [25] seitens der Bundesregierung geschaffen.
Die DB AG als gro¨ßtes deutsches Eisenbahnverkehrsunternehmen hat das Ziel, siehe z. B. den
Internet-Artikel [27], den Schienenverkehrsla¨rm zwischen den Jahren 2000 und 2020 zu halbieren,
also um 10 dB(A) zu reduzieren. Als erster Schritt hierzu dient das La¨rmsanierungsprogramm,
welches vor allem den Bau von La¨rmschutzwa¨nden und La¨rmschutzfenstern in stark la¨rmbe-
lasteten Bereichen des Schienennetzes umfasst. Als zweiter Schritt dient die Umru¨stung der
Gu¨terwagenflotte auf die K-Sohle1. Um eine Reduktion von 10 dB(A) zu erreichen, sind jedoch
nach Braune [20] zusa¨tzliche Anstrengungen notwendig. Besonders vielversprechend sind hier
Maßnahmen, die an der Quelle, also an Rad oder Schiene wirken. Es muss seitens der Hersteller
von Schienenfahrzeugen oder -komponenten, insbesondere Radsa¨tzen, gepru¨ft werden, welchen
konstruktiven Beitrag sie zur Entwicklung leiserer Schienenfahrzeuge in Zukunft leisten ko¨nnen.
1.1. Das Problemfeld Rollgera¨usch
Der von Schienenfahrzeugen abgestrahlte Schall la¨sst sich drei wesentlichen Quellen zuordnen,
die je nach Fahrgeschwindigkeit verschieden stark zum Gesamtgera¨usch beitragen. Eine Darstel-
lung, siehe Abbildung 1.2, hierzu ist dem Positionspapier der Europa¨ischen Kommission [17] zu
entnehmen.
Zum Aggregatgera¨usch za¨hlt der Schall, der von den Motoren und Hilfsaggregaten des Fahr-
zeugs verursacht wird. Auch Klimaanlagen und andere, nicht dem Fahrbetrieb dienende Gera¨te,
fallen in diese Kategorie. Aggregatgera¨usche werden auch vom stehenden oder mit geringer Ge-
schwindigkeit fahrenden Schienenfahrzeug generiert und dominieren die Schallabstrahlung bis
zu einer Fahrgeschwindigkeit von etwa 50 kmh .
DasRad-Schiene-Gera¨usch wird durch Schwingungen von Eisenbahnradsatz und Schiene ver-
ursacht und hauptsa¨chlich von diesen Bauteilen abgestrahlt. Es findet jedoch auch eine Ko¨rper-
schallu¨bertragung vom Radsatz in Drehgestell und Wagenkasten sowie von der Schiene in die
Schwellen und den Untergrund statt. Dieses Gera¨usch ist in engen Kurven, an Weichen und
Schienensto¨ßen dominant. Von 50 kmh bis ca. 200
km
h , also im Geschwindigkeitsbereich des konven-
tionellen Gu¨ter- und Personenverkehrs, ist es als Rollgera¨usch auch die dominante Schallquelle
auf gerader Strecke.
Aerodynamische Gera¨usche sind oberhalb einer Fahrgeschwindigkeit von ca. 200 kmh die
lauteste Schallquelle am Schienenfahrzeug. Sie werden bei der Umstro¨mung des Fahrzeugs direkt
in der Luft erzeugt und stellen vor allem beim Hochgeschwindigkeitsverkehr ein Problem dar.
1Die K-Sohle ist ein Bremsbelag fu¨r die Gu¨terwagen-Klotzbremse, der durch geringere Aufrauhung der
Lauﬄa¨chen gegenu¨ber der u¨blicherweise verwendeten Graugusssohle eine Schallreduktion von 10 dB(A) bei
Gu¨terwagen bewirken kann.
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Abbildung 1.2.: Zusammensetzung des von Zug-Außengera¨uschs in Abha¨ngigkiet von der Fahr-
geschwindigkeit aus [17].
1.1.1. Einteilung des Rad-Schiene-Gera¨uschs
Als dominierende Schallquelle in einem großen Geschwindigkeitsbereich bietet das Rad-Schiene-
Gera¨usch einen wichtigen Angriffspunkt fu¨r La¨rmminderungsmaßnahmen an der Quelle. Nach
dem Anregungsmechanismus kann es in drei Kategorien eingeteilt werden:
Das Schlaggera¨usch (impact noise), siehe z. B. Pieringer [84], ist ein transientes Gera¨usch, das
durch verschiedene Sto¨ße verursacht wird. Demzufolge wirkt es in einem breiten Frequenzbereich.
Die Schla¨ge bzw. Sto¨ße werden zum Beispiel durch Weichen, Kreuzungen, Schienensto¨ße oder
auch durch Flachstellen auf den Eisenbahnra¨dern verursacht.
Das Kurvenkreischen/ -quietschen (curve squeal) tritt beim Durchfahren von bestimmten,
typischerweise engen, Gleisbo¨gen auf, siehe z. B. Thompson [127] oder Spinola [104]. Es ist
also ein lokales Pha¨nomen. Das Gera¨usch wird meist durch die selbsterregte Schwingung einer
einzigen Rad-Eigenform verursacht und ist daher tonal. Dabei kann der Schalldruckpegel des
Fahrzeugs um bis zu 10 dB(A) steigen. Auch der Spurkranzanlauf eines Radsatzes kann zu
hohen Gera¨uschpegeln fu¨hren. Besonders bei Straßenbahnnen, aber auch im Vollbahnbereich im
sta¨dtischen Raum kann Kurvenquietschen sehr sto¨rend sein. Daher werden bei Straßenbahnen
oft standardma¨ßig Schwingungsabsorber verbaut oder in Kurven Schmierstoffe verwendet, um
das Quietschen zu vermeiden.
Das Rollgera¨usch ist das typische Gera¨usch, das Eisenbahnfahrzeuge des konventionellen Ver-
kehrs auf gerader Strecke abstrahlen. Es ist anna¨hernd stationa¨r und tritt unvermeidlich auf,
wenn ein Zug rollt. Es stellt das am ha¨ufigsten als La¨rmbela¨stigung empfundene Bahngera¨usch
dar, siehe Pippert [87].
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1.1.2. Der Anregungsmechanismus des Rollgera¨uschs
Die Oberfla¨chen von Rad und Schiene sind nicht glatt, sondern weisen kleine Sto¨rungen ver-
schiedenster Wellenla¨ngen mit Amplituden im Mikro- bzw. Millimeterbereich auf. Diese Sto¨run-
gen werden allgemein als Rauheit bezeichnet. Bei der Rollbewegung wird die Rauheit u¨berfah-
ren und muss von Rad und Schiene durch lokale Verformung (Kontakt) oder globale Verfor-
mung (Schwingung) ausgeglichen werden. Daher wirkt sie als Wegerregung in der Rad-Schiene-
Kontaktzone. Rad und Schiene werden in Schwingung versetzt und strahlen Schall ab.
Remington [97], [96] stellte 1974 das erste Modell dieses Mechanismus vor. Seine Modellierung
wurde spa¨ter von Thompson aufgegriffen und erweitert, siehe [112] bis [116]. Die Umsetzung in
der kommerziellen Software TWINS (Track Wheel Interaction Noise Software) [124] konnte, wie
in [120] beschrieben, erfolgreich validiert werden. Bei mo¨glichst genauer Aufnahme aller not-
wendigen Eingabeparameter konnte der Gesamtschalldruckpegel mit einer Standardabweichung
von nur 2 dB(A) fu¨r verschiedene Ra¨der, Teststrecken und Fahrgeschwindigkeiten vorhergesagt
werden. Damit kann die kinematische Anregung durch die Rauheit von Rad und Schiene als
Hauptursache fu¨r das Rollgera¨usch gelten und wird in dieser Arbeit modelliert sowie fu¨r die
akustische Bewertung von Radsa¨tzen und deren Optimierung zu Grunde gelegt.
1.1.3. Die Rauheit der Rad- und Schienenlauﬄa¨chen
Abschnitt 1.1.2 beschreibt den Mechanismus, durch den die Rauheit von Rad und Schiene das
Rollgera¨usch hervorruft. Das Gera¨usch ha¨ngt in seiner Lautsta¨rke und seiner spektralen Ver-
teilung entscheidend vom Pegel und der Art der Rauheit von Rad und Schiene sowie von der
Fahrgeschwindigkeit des Zuges ab. Wird der abgestrahlte Schall zum Bewertungskriterium fu¨r
eine schalltechnische Optimierung gemacht, so muss die anregende Rauheit charakterisiert sein.
In der Literatur ko¨nnen verschiedene Begriffe gefunden werden, die akustisch relevante Ober-
fla¨chensto¨rungen der Lauﬄa¨chen von Rad und Schiene bezeichnen. In dieser Arbeit werden alle
Sto¨rungen durch den Begriff der Rauheit erfasst. Bei Rauheitsmessungen, siehe Dings [29] und
Thompson [117], wird diese auf mehreren Spuren aufgenommen und kann anhand von Ver-
gleichsdaten klassifiziert werden. Die Entstehung von Rauheit umfasst verschiedene Pha¨nomene
und Wirkungsketten. Hervorzuheben sind die quasi-periodischen Pha¨nomene Schienenriffeln und
Radunrundheiten. Das sind Wellungen auf der Rad- oder Schienenoberfla¨che. Sie ko¨nnen große
Amplituden erreichen und haben daher einen erheblichen Einfluss auf das Rollgera¨usch. Es wur-
de eine Vielzahl wissenschaftlicher Arbeiten verfasst, die Bestandsaufnahmen und Erkla¨rungen
beitragen.
Die kennzeichnenden Merkmale von Radunrundheit und Schienenriffeln sind ihre Periodizita¨t
und die Ausdehnung der Wellen u¨ber einen gro¨ßeren lateralen Anteil der Lauﬄa¨che. Neben
diesen quasiperiodischen Pha¨nomenen existieren noch andere Formen der Rauheit.
Schienenriffeln sind weltweit anzutreffen. Die Wellenla¨ngen, Amplituden und Entstehungs-
prozesse sind sehr vielfa¨ltig. In [38] gibt Grassie einen U¨berblick zum Thema. Die Riffel werden
demnach durch das Wechselspiel zweier Mechanismen erzeugt.
– Einem Mechanismus, der eine bestimmte Wellenla¨nge fixiert, z. B. eine Eigenfrequenz in
der Rad-Schiene-Interaktion. Diese Prozesse haben meist eine feste Frequenz. Die Riffel-
wellenla¨nge entsteht durch die typische Fahrgeschwindigkeit auf dem Gleis.
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– Einem Scha¨digungsmechanismus. Durch die immer wiederkehrende periodische Belastung
wird Material plastisch verformt, nach Ermu¨dung ausgebrochen (Rolling Contact Fatigue)
oder ungleichma¨ßig abgenutzt, so dass sich Wellenberge und -ta¨ler ausbilden ko¨nnen.
Außerdem ko¨nnen auch durch Schienenschleifen periodische Sto¨rungen auf der Schienenober-
fla¨che entstehen und das Riffelwachstum begu¨nstigen. Wenn rotierende Schleifscheiben ver-
wendet werden, entstehen aus der Fahrgeschwindigkeit des Schleifzuges und der Drehzahl der
Scheibe ebenfalls periodische Sto¨rungen der Schienenoberfla¨che. Weiterhin verursachen die Fahr-
fla¨chenriffeln der Grauguss-Klotz-gebremsten Gu¨terwagenra¨der eine Scha¨digung der Fahrfla¨che
der Schiene.
A¨hnlich wie bei der Schiene gibt es auf Lauﬄa¨chen von Eisenbahnra¨dern periodische Sto¨rungen,
deren Wellenla¨nge einen ganzzahligen Bruchteil des Radumfangs betra¨gt. Nach Mombrei [81]
und Mu¨ller [80] kann man sie folgendermaßen klassifizieren: Die singula¨re Abplattung ist
eine auf dem Radumfang einmalige, ausgedehnte (z. B. 10% des Radumfanges) Vertiefung mit
großer Radiusdifferenz (z. B. 3mm [80]). Bei der Flachstelle handelt es sich um eine ku¨rzere
einmalige Vertiefung, die z. B. durch Blockieren des Rades verursacht wurde und daher bei
beiden Ra¨dern eines Radsatzes an der gleichen Stelle zu finden ist [80]. Eine Sto¨rung mit drei
oder mehr Perioden (Ecken) auf dem Umfang wird als Polygonalisierung bezeichnet.
Rauheit / Rauigkeit Synonym zum Begriff Rauheit ist Rauigkeit zu verwenden. Beide Begriffe
sind auf gleiche Weise polysem, indem sie neben der Oberfla¨chenbeschaffenheit eines Ko¨rpers
auch eine Klangqualita¨t in der Psychoakustik bezeichnen. In beiden Bereichen sind beide Be-
zeichnungen u¨blich. Im Rad-Schiene-Kontext spiegelt sich dies darin wider, dass in der TSI La¨rm
[7] Rauigkeit normiert wird, wa¨hrend in der DIN EN ISO 3095 [6] und in der DIN EN 15610 [9]
die Messung von Rauheit beschrieben wird. Da letztgenannte die aktuellste Norm ist, wird hier
einheitlich der Begriff Rauheit verwendet.
1.2. Reduktion des Rollgera¨uschs
In seinem Artikel [109] stellt Stu¨wing heraus, dass der Pegel LW der von einem schwingenden
Bauteil abgestrahlten Schallleistung aus drei Pegeln zusammengesetzt werden kann.
LW = LAnr + LU¨b + LAbstr (1.1)
Darin sind:
LAnr Der Anregungspegel, im Falle des Rollgera¨uschs der Pegel der Rauheit
LU¨b Der U¨bertragungspegel, der sich aus den strukturdynamischen Eigenschaften des
Rad-Schiene-Systems ergibt
LAbstr Das Abstrahlmaß, welches angibt, wie effektiv eine vibrierende Oberfla¨che den
Schall abstrahlt
Maßnahmen zur Reduktion des Rollgera¨uschs ko¨nnen an allen drei Pegeln angreifen. Im EU-
gefo¨rderten Stairss-Projekt wurden verschiedene Maßnahmen hinsichtlich ihres Kosten-Nutzen-
Verha¨ltnisses untersucht, siehe z. B. Hemsworth [43].
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An der direkten Quelle, der Lauﬄa¨chenrauheit, wirken die Maßnahmen zur Reduktion von LAnr.
Als effektivstes Mittel hat sich die K-Sohle erwiesen. Dabei handelt es sich um einen Bremsbe-
lag fu¨r die Gu¨terwagen-Klotzbremse, der nicht wie die Standard-Bela¨ge aus Grauguss besteht,
sondern aus Kompositmaterial. Sie rauht die Radlauﬄa¨che im Gegensatz zur Grauguss-Sohle
nicht auf, was eine Schallreduktion von bis zu 10 dB(A) mit sich bringt. De Vos [28] gibt einen
U¨berblick zu den aktuellen Entwicklungen. Die K-Sohle besitzt den Nachteil, dass wegen des
abweichenden Reibwerts nicht nur der Bremsklotz, sondern auch Bremszylinder und Brems-
gesta¨nge am Waggon ausgetauscht werden mu¨ssen. Daher gibt es weitere Bemu¨hungen, die leise
Bremssohle mit einem geringeren Aufwand einzufu¨hren. Im Projekt La¨GiV [24] sowie im Eu-
rope Train-Projekt [26] wird der Versuch unternommen, die LL-Sohle – eine Verbundstoffsohle,
die im Reibwert der Grauguss-Sohle nahe kommt– zur Betriebsreife zu bringen. Dazu ist ihre
Zulassung in Deutschland bzw. in Europa zu erreichen, und es ist sicher zu stellen, dass die
Sohle keine nachteiligen Auswirkungen auf den Verschleiß der Ra¨der besitzt, wie sich dies fu¨r
einige K-Sohlen herausgestellt hatte. Mit der LL-Sohle wa¨re eine wirtschaftlichere Umru¨stung
der Wagen mo¨glich, da die Umru¨stung der Bremse selbst entfallen kann.
Eine weitere Maßnahme, LAnr zu verringern, ist das akustische Schienenschleifen. Dieses ist ge-
eignet, die Schienenrauheit zur reduzieren. Es ist weniger effektiv als die K- oder LL-Sohle, da
das Schleifen regelma¨ßig zu wiederholen ist und dazu eigens Technik, Personal- und Trassen-
kapazita¨t investiert werden mu¨ssen. Dennoch geho¨rt es zu den im Stairss-Projekt empfohlenen
Maßnahmen [43], da natu¨rlich eine niedrige Radrauheit nur dann von Vorteil ist, wenn sie nicht
von einer großen Schienenrauheit kompensiert wird.
Zur Reduktion von LAbstr ko¨nnen Abschirmungen wie Schallschutzwa¨nde oder auch Verkleidun-
gen der Drehgestelle verwendet werden. Za¨hlt man die abstrahlende Fla¨che des Rades zu diesem
Pegel, so ist die Verkleinerung der Ra¨der als wirksame Maßnahme zu nennen. Der Abstrahlgrad
selbst ha¨ngt zwar auch von der Struktur ab, jedoch ist allein durch die Gro¨ße und Form des
Rades ein gewisser Verlauf , siehe Abschnitt 6.3 fu¨r Details, vorgegeben. Ein Versuch im Pro-
jekt Silent Freight [44], den Abstrahlgrad durch perforierte Ra¨der zu verringern, erbrachte keine
messbaren akustischen Vorteile.
Zur Reduktion von LU¨b tragen Maßnahmen bei, die die Schwingung des Radsatzes und der
Schiene da¨mpfen oder verhindern. Damit sind bereits zwei Richtungen vorgegeben. Zum einen
ko¨nnen Da¨mpfungselemente verwendet werden um die Da¨mpfung des Radsatzes zu steigern und
so Schwingungsamplituden zu reduzieren. Thompson za¨hlt in [126] mo¨gliche Bauformen solcher
Absorberelemente auf.
Zum anderen kann das Rad so gestaltet werden, dass es mo¨glichst wenige Eigenfrequenzen im
akustisch relevanten Frequenzbereich zwischen ca. 250Hz und 5 kHz [19] aufweist, bzw. dass die
im Rad-Schiene-Kontakt erregten Resonanz-Schwingungen mo¨glichst wenig Schall generieren.
Alle Vera¨nderungen der Radgestaltung, denen dieses Ziel zu Grunde liegt, werden mit dem
Begriff der akustischen Strukturoptimierung erfasst.
Schwingungsabsorber sind im Gu¨terwagenbereich bisher nur zu Erprobungszwecken im Einsatz.
Von den verschiedenen verfu¨gbaren Bauformen sind nur wenige fu¨r die Bedingungen am Gu¨ter-
wagen geeignet. Das Aufheizen des Radkranzes bei der Bremsung auf viele hundert Grad wird
von Elastomeren nicht ertragen. Daher sind nur Lo¨sungen mo¨glich, bei denen die thermische
Kopplung an den Absorber gering ist. Absorber sind prinzipiell nachru¨stbar, auch wenn es im
Einzelfall im Genehmigungsverfahren oder beim Festigkeitsnachweis zu Schwierigkeiten kommen
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kann. Sie erlauben es, konventionelle Radformen beizubehalten und ko¨nnen dennoch die Schall-
abstrahlung um mehrere Dezibel senken. Sie sind an verschiedenen Ra¨der anpassbar. Jedoch
handelt es sich bei Absorbern stets um Anbauteile. Als solche verursachen sie Wartungsaufwand
und es bestehen noch keine Langzeiterfahrungen u¨ber die Wirkung des Absorbers und seine Halt-
barkeit im Betrieb. Die Anschaffungskosten mu¨ssen geleistet werden und es muss zwangsla¨ufig
auf einen der wenigen Anbieter zuru¨ckgegriffen werden, die patentrechtlich zur Herstellung der
Absorber berechtigt sind.
Akustisch optimierte Ra¨der ko¨nnen nur als Ersatz verschlissener Ra¨der oder bei neu angeschaff-
ten Wagen in den Einsatz gebracht werden. Sind die Formen ungewo¨hnlich, wie beispielsweise
beimWellstegrad, siehe Stu¨wing [109], so mu¨ssen umfangreiche Pru¨fungen zur Zulassung des Ra-
des durchgefu¨hrt werden und zusa¨tzlich sind die Herstellungskosten gegenu¨ber konventionellen
Ra¨dern u.U. ho¨her. Dieser Nachteil fa¨llt weniger ins Gewicht, wenn es gelingt, einen akustisch
verbesserten, axialsymmetrischen Radsatz zu entwickeln. In diesem Fall ko¨nnte ein akustisch
optimiertes Rad billiger sein als ein mit Absorber ausgestattetes. Im Gegensatz zu Absorbern
kommen akustisch optimierte Ra¨der ohne Zusatz- oder Anbauteile aus und ko¨nnen als integra-
les Bauteil vom Radsatzhersteller bezogen werden. Daher ist der Wartungsaufwand gegenu¨ber
konventionellen Ra¨dern auch nicht erho¨ht. In jedem Falle wa¨re es lohnend fu¨r die Hersteller von
Ra¨dern, bei der Entwicklung nicht nur die Masse und die Festigkeit zu beachten, sondern mit
geeigneten Werkzeugen die Konstruktion von vornherein auch akustisch auslegen zu ko¨nnen.
1.3. Literaturu¨berblick und Stand des Wissens zur schalltechnischen
Optimierung von Radsa¨tzen
In Europa wurden in den vergangenen zwei Jahrzehnten, teils auf privatwirtschaftliche Initiative,
ha¨ufiger aber mit o¨ffentlicher Fo¨rderung seitens der Staaten oder der EU, Entwicklungsprojekte
durchgefu¨hrt, die die akustische Verbesserung von Eisenbahnradsa¨tzen zum Ziel hatten. Da-
bei bildet die Strukturoptimierung neben Maßnahmen wie Verbesserung der Klotz-Bremsbela¨ge
und Entwicklung von Schwingungsabsorbern einen Schwerpunkt der Arbeiten. Einen U¨berblick
ko¨nnen der Review-Artikel [122] von Thompson, der Beitrag [43] von Hemsworth und die Zu-
sammenfassung [19] von Bracciali bieten.
Das niederla¨ndische Projekt ”Innovationsprogramm” La¨rm, bekannt durch den Fluistertrein,
wurde gefo¨rdert vom dortigen Verkehrsministerium. Es beinhaltete vor allem eine Versuchskam-
pagne, in der ein Zug, an dem zahlreiche La¨rmreduzierungsmaßnahmen implementiert waren,
wa¨hrend einer dreija¨hrigen Periode von 2004 bis 2007 kontinuierlich akustisch vermessen wurde.
Als Maßnahmen wurden synthetische Bremsschuhe (K-Sohle) mit entsprechend angepasstem
Bremssystem sowie Radschallabsorber der Firma Schrey & Veit verwendet, wie sie in [131] von
Venghaus und Veit beschrieben werden. In [91] wurden von Pos und Peen folgende Ergebnisse
angegeben: Das Gesamt-Maßnahmenpaket reduzierte die Schallabstrahlung um ca. 9 dB(A), der
Unterschied zwischen der Messung mit und der ohne Radschallabsorber betra¨gt 2.5 dB(A).
Im franzo¨sischen Projekt RONA sollte das TGV-Rad akustisch verbessert werden. Mittels
Schallberechnungen mit dem Programm TWINS wurden viele Rad-Varianten rechnerisch u¨ber-
pru¨ft und einige dann im Streckenversuch getestet. Bei einem Stahlrad fu¨hrten die symmetrische
Massenverteilung um die Radmittelachse und eine Mehrmasse von 57 kg pro Rad zu einer Schall-
reduktion von ca. drei Dezibel. Ein Rad mit einem sehr dicken (ca. 80mm) Aluminium-Steg und
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Abbildung 1.3.: Akustisch optimierte Ra¨der aus dem Projekt RONA, Quelle: [122]. Oben. Stahl
Rad. Unten: Rad mit Aluminium-Steg und Schallabsorbern.
speziellen Absorbern erreichte eine beachtliche Schallreduktion von 10 bis 12 dB(A). Abbildung
1.3 zeigt die beiden optimierten Ra¨der.
Das Projekt Silent Freight war der akustischen Optimierung des Gu¨terwagenrades gewidmet.
Als Maßnahmen zur Schallreduktion wurden eine Verkleinerung und akustische Optimierung
der Ra¨der, Schwingungsda¨mpfer am Rad und die Einhausung der Ra¨der untersucht. Mit Hilfe
von Perforation sollte der Abstrahlgrad des Rades mittels akustischen Kurzschlusses verringert
werden. Die Optimierungsmaßnahmen beinhalteten eine symmetrische Aufstellung des Radstegs
sowie dessen Verdickung unter der fu¨r Gu¨terwagenra¨der wichtigen Maßgabe der thermomecha-
nischen Festigkeit bei Klotzbremsung. Abbildung 1.4 zeigt die als Prototypen getesteten Ra¨der.
Leider konnte bei Fahrversuchen keine akustische Wirkung der Radoptimierung, also weder die
der Perforation noch des optimierten Querschnitts, nachgewiesen werden, wie dem Abschlussbe-
richt [44] des Projekts zu entnehmen ist. Als wirkungsvoll erwiesen sich hingegen Radschallab-
sorber, die a¨hnlich denen von Schrey & Veit wirkten und unter dem Radkranz befestigt waren.
Mittels aller getesteten Maßnahmen – auch der fahrwegseitigen – konnte eine Schallreduktion
von 10 bis 11 dB(A) erzielt werden.
Stu¨wing bescha¨ftigte sich an der TU Dresden seit 1997 mit der schalltechnischen Optimierung
von Radsa¨tzen, was im Projekt Schalloptimiertes Gu¨terzugrad [110] mu¨ndete, in dem das
von ihm entwickelte Wellstegrad in Strecken- und Pru¨fstandsversuchen akustisch und thermisch
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Abbildung 1.4.: Ra¨der aus dem Projekt Silent Freight. Quelle: [122, 44]. Links: Referenzrad,
Mitte: optimiertes Rad ISVR860F, Rechts: optimiertes Rad AD860F
Abbildung 1.5.: Schalltechnisch optimierte Ra¨der nach Stu¨wing [107, 108, 110]. Links und Mitte:
Wellstegrad. Rechts: Rad BA604
getestet wurde. In [107] und [108] wird seine Optimierungsmethodik beschrieben. Diese beruht
darauf, durch strukturelle Vera¨nderungen – meist versteifenden Maßnahmen – die Eigenfrequen-
zen des Rades aus dem Erregerfrequenzbereich heraus zu bringen, so Resonanzen zu vermeiden
und damit die Schallabstrahlung zu reduzieren. Eine genauere Beschreibung der Methoden und
Annahmen wird in Abschnitt 3.4 gegeben. Neben dem Wellstegrad wurden noch andere Varian-
ten schalloptimierter Ra¨der vorgestellt, so beispielsweise das Rad BA14, welches ein ICE-Rad
mit geradem, an den Enden verdicktem Steg ist, sowie das Rad BA604, bei dem durch einen
besonders stark gekru¨mmten Steg die Steifigkeit in radialer Richtung verringert ist, so dass die
Moden nach unten aus dem Erregerfrequenzbereich verschoben werden. Es kamen hierzu Opti-
mierungsverfahren aus der FE-Software ANSYS zum Einsatz, wobei die Zielfunktion durch die
Eigenfrequenz der Mode A1,2 und die Radmasse gebildet wird. Die wichtigsten Optimierungs-
ergebnisse sind Abbildung 1.5 zu entnehmen. Die Streckenversuche fu¨r das Wellstegrad ergaben
eine Schallminderung von 2 dB(A). Dass nicht die erwarteten 5 dB(A) gemessen wurden, fu¨hrt
Stu¨wing in [110] auf die nicht beru¨cksichtigten Biegeschwingungen der Radsatzwelle zuru¨ck, wel-
che mit Schall abstrahlenden, axialen Radschwingungen gekoppelt sind. Stier [105] verwendete
die selben Zielfunktionen wie Stu¨wing, nutzte jedoch genetische Algorithmen zur Optimierung.
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1. Einleitung
Im Projekt Hiperwheel2 lag der Fokus wieder auf den Radsa¨tzen von Hochgeschwindigkeits-
zu¨gen, die u¨ber Wellenbremsscheiben verfu¨gen. Als Konsequenz entfa¨llt die Aufgabe des Ra-
des, Wa¨rme aus der Bremsung u¨ber die Lauﬄa¨che oder u¨ber Radbremsscheiben aufzunehmen.
So entsteht die gro¨ßtmo¨gliche gestalterische Freiheit fu¨r akustische Maßnahmen. Ziel war es,
CAE-Tools zu entwickeln, die den Stand der Technik in Simulation und Optimierung fu¨r die
Radsatzentwicklung nutzbar machen. So sollte ein Rad entstehen, das sowohl im Hinblick auf
die Festigkeit als auch auf die Schallabstrahlung die bisher bestehenden Lo¨sungen u¨bertrifft. Es
wurden Prototypen optimierter Ra¨der gefertigt und Pru¨fstandsversuchen unterzogen. Strecken-
versuche fanden nicht statt. Es wurde ein hybrides Rad mit Aluminium-Radsteg sowie Stahlnabe
und -radkranz gefertigt. Die Verbindung erfolgte u¨ber einen Presssitz. Weiterhin wurde ein TGV-
Stahlrad optimiert, wobei als Maßnahmen eine Begradigung des Stegs sowie eine symmetrische
Massenverteilung umgesetzt wurden. Daru¨ber hinaus wurde eine Lo¨sung fu¨r Constrained Layer
Damping (CLD) – SYOPE – entwickelt und in verschiedenen Konfigurationen getestet. Hierbei
wird direkt auf den Radsteg eine Elastomerschicht aufgeklebt und mit einer Blechplatte bedeckt.
So entsteht ein großfla¨chiger Da¨mpfer, dessen Anwendung sich jedoch wegen der thermischen
Empfindlichkeit des Elastomers auf Ra¨der ohne Bremsfunktion beschra¨nkt.
Das fu¨r diese Arbeit interessanteste Ergebnis des Hiperwheel-Projekts sind die Methoden der
multidisziplina¨ren Radsatzoptimierung, die Nielsen und Fredo¨ von der Chalmers University in
Schweden entwickelten. Diese sind im Artikel [36] dokumentiert. Es wurde ein parametrisches
Radmodell aufgebaut und in Nastran berechnet. Dieses besaß vier Parameter, die wie in Abbil-
dung 1.6 dargestellt, den Radius, die Stegdicke, den U¨bergangsradius und die axiale Position der
Nabe bezeichnen. Es wurden zwei dreidimensionale FE-Modelle erstellt: Ein fein vernetztes fu¨r
die Festigkeitsanalyse und ein gro¨ber vernetztes mit linearen finiten Elementen fu¨r die numeri-
sche Modalanalyse. Die Festigkeitsanalyse erfolgte auf Basis der DINEN13979 [8]. Es wurden
in der Modalanalyse die ersten 45 Moden des Rades berechnet, klassifiziert und eine TWINS-
Eingabedatei generiert. Die akustische Berechnung der Varianten erfolgte in TWINS. Nielsen
und Fredo¨ analysierten die Sensitivita¨t ihres Modells auf die Parameter mittels eines DOE3-
Ansatzes. Die Optimierung erfolgte mittels genetischer Algorithmen aus einem kommerziellen
Software-Paket (LMS OPTIMUS). Das Ergebnis der Optimierung ist ebenfalls Abbildung 1.6 zu
entnehmen. Die Radnabe wurde axial nach außen verschoben, so dass der Radsteg leicht schra¨g
nach innen4 steht.
Weiterhin zu nennen ist die Arbeit von Efthimeros et. al. [32]. Dort wurde ein Eisenbahnrad mit
Hilfe genetischer Algorithmen akustisch optimiert, wobei keine Beru¨cksichtigung des Anregungs-
mechanismus im Rad-Schiene-System, sondern lediglich die Betrachtung der Eigenschwingungen
des Rades erfolgte. Es wurde die Schallleistung u¨ber grobe Na¨herungsformeln und auf Basis einer
in der Publikation nicht spezifizierten Anregung als Zielfunktion verwendet.
Die Arbeiten von Stu¨wing, Nielsen/Fredo¨ sowie Efthimeros sind die einzigen bekannten Arbei-
ten, bei denen die akustische Verbesserung von Radsa¨tzen mittels algorithmischer Optimierung
durchgefu¨hrt wurde. Stu¨wing und Efthimeros verzichten dabei auf eine echte akustische Pro-
gnose sondern orientieren sich am Eigenverhalten. Nielsen und Fredo¨ benutzen das Programm
TWINS, um die Schallleistung des Rades direkt als Zielfunktion einsetzen zu ko¨nnen, so dass der
Anregungsmechanismus Beru¨cksichtigung findet. Es werden jedoch nur vier Parameter zur Rad-
beschreibung verwendet, was die gestalterischen Mo¨glichkeiten stark einschra¨nkt. Zudem war der
2High Performance Wheel
3Design of Experiments, siehe z. B. Law und Kelton [70]
4von radial innen, axial außen nach radial außen, axial innen
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Abbildung 1.6.: Geometrie- und FE-Modell fu¨r die akustische Radoptimierung aus [36]. Links:
Geometriemodell. Mitte: FE-Modell des Querschnitts fu¨r die Modalanalyse.
Rechts: Referenzrad (dunkel) und optimiertes Rad (heller, vernetzt).
technische Aufwand fu¨r die multidiziplina¨re Berechnung groß, verschiedene Berechnungsschritte
erfolgten auf unterschiedlichen Computern und der Datenaustausch wurde via Email realisiert.
Um gro¨ßere Studien, beispielsweise Optimierungsla¨ufe mit wesentlich mehr Design-Variablen,
realisieren zu ko¨nnen, ist eine weitere Automatisierung der Abla¨ufe von No¨ten.
1.4. Zielsetzung und Struktur dieser Arbeit
Ziel der Arbeit ist es, eine Methodik aufzubauen und anzuwenden, die auf dem aktuellen Stand
der Modellierungstechnik die zweckma¨ßige und automatisierte Optimierung und Gestaltung von
Eisenbahnra¨dern nach akustischen Gesichtspunkten ermo¨glicht. Dabei ist im Vergleich zur be-
kannten Literatur der Automatisierungsgrad und damit die Effizienz derart zu steigern, dass eine
Vielzahl von Gestaltungsvariablen im Optimierungsprozess betrachtet werden kann. Wa¨hrend
das Programm TWINS [124] hinsichtlich der Modellierung Rad-Schiene-Interaktion eine vali-
dierte Methodik bereit stellt, deren Verbesserung fu¨r den gegebenen Zweck nicht unbedingt
no¨tig erscheint, ist der Radsatz in diesem Programm nur u¨ber wenige modale Parameter ein-
gebunden, die die exakte geometrische Beschreibung hinsichtlich der Schallabstrahlung nicht
zulassen und zudem nicht automatisiert sind. Daher stellt die Modellierung der Dynamik und
Schallgenerierung des Radsatzes einen Schwerpunkt dar.
1.4.1. Ein CAE-Prozess fu¨r die akustische Strukturoptimierung
Um tatsa¨chlich im Entwicklungprozess eines Radsatzes einsetzbar zu sein, muss die akustische
Optimierung mit Hilfe von Standard-Softwarewerkzeugen durchzufu¨hren sein. Die Integration
dieser Werkzeuge in einen zielfu¨hrenden, gekoppelten Ablauf unter Realisierung des notwendigen






































































































Abbildung 1.7.: CAE-Prozess fu¨r die akustische Optimierung
Eine erste Vorstellung dieses Prozesses liefert Abbildung 1.7. Zuna¨chst wird ein Ausgangsentwurf
des zu verbessernden Rades beno¨tigt, fu¨r dessen Erstellung i. d. R. ein CAD-Programm zum
Einsatz kommt. Aus diesem ist ein FE-Modell zu generieren, dessen Gestalt im Rahmen der
konstruktiven Mo¨glichkeiten variierbar sein muss, so dass nach akustisch vorteilhaften Formen
gesucht werden kann. Dabei kann entweder der variable Anteil der Struktur im CAD-Programm
parametrisch gestaltet werden, oder die Modellierungmo¨glichkeiten im FE-Programm werden
hierzu genutzt.
Die Modellierung der Schallabstrahlung orientiert sich an den Ansa¨tzen von Thompson [112],
[124]. Mit dem Modell ist eine Schwingungsanalyse – im Rahmen dieser Arbeit eine numerische
Modalanalyse – im FE-Programm durchzufu¨hren. Im na¨chsten Schritt erfolgt die Beru¨cksichti-
gung des Anregungsmechanismus durch die Rauheit im Rad-Schiene-Kontakt; Es mu¨ssen unter
Einbindung von Schienen- und Kontaktmodell die Kontaktkra¨fte und Schwingungen berechnet
werden. Sind diese bekannt, so wird daraus die Schallabstrahlung, beispielsweise die abgestrahlte
Schallleistung, prognostiziert.
Fu¨r die Berechnung der Schwingungsanregung und Schallabstrahlung ist ein Werkzeug von
No¨ten, welches die Einbindung analytischer oder kennfeldbasierter Modelle und die Berechnung
im Frequenzbereich mo¨glich macht. Hier bietet sich entweder das FE-Programm an, oder es
wird ein flexibles Werkzeug wie MATLAB eingesetzt, welches vor allem eine effiziente Entwick-
lungsumgebung darstellt, die eigene Implementierungen spezifischer Anwendungen und Abla¨ufe
mo¨glich macht.
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Schließlich ist der durch die Anwendung der genannten Werkzeuge gebildete Berechnungsablauf
in den Rahmen einer Optimierungsschleife einzubinden, die den Entwurf sukzessive verbessert,
bis schließlich ein neues, akustisch optimiertes Design vorliegt. Der gesamte Optimierungsablauf
ist zu automatisieren und effizient hinsichtlich der Rechenressourcen zu gestalten.
Es ist nicht zu erwarten, dass das Optimierungsergebnis bereits die betriebs- und fertigungsge-
rechte Konstruktion eines neuen Rades darstellt. Stattdessen sollte der Prozess als Hilfsmittel
fu¨r den Konstrukteur verstanden werden, der die Ergebnisse verwendet, um seinen Entwurf auch
nach akustischen Maßgaben zu gestalten.
1.4.2. Aufbau und Inhalt der Arbeit
Das Grundlagenkapitel 2 kla¨rt zuna¨chst einige schwingungstechnische bzw. akustische Begriff-
lichkeiten, um die eindeutige Darstellung der folgenden Inhalte zu ermo¨glichen. Das Kapitel 3 ist
der Schwingung rotierender, axialsymmetrischer Strukturen gewidmet. Im Vordergrund stehen
dabei die Effekte, die sich durch die Wahl unterschiedlicher Bezugssysteme – des mit dem Ko¨rper
rotierenden und des stehenden – fu¨r die Anregung oder Beobachtung der Schwingungsantwort
ergeben. So ko¨nnen z. B. Resonanzfrequenzen verschoben sein bzw. Schwingungsanregung und
-antwort unterschiedliche Frequenzen besitzen. Es erfolgt zusa¨tzlich die Auseinandersetzung mit
dem von Stu¨wing [107] beschriebenen Anregungsmechanismus sowie der Arbeit von Nackenhorst
[82] und es wird ein Versuch am Radsatzpru¨fstand der TUDresden dokumentiert.
Der Stand des Wissens zur Modellierung des Rollgera¨uschs wird in Kapitel 4 dargestellt und
fu¨r den Einsatz im Berechnungsmodell dieser Arbeit aufgearbeitet. Hinsichtlich der Schwingung
und Schallabstrahlung des Radsatzes wird hier ein neuer Weg beschritten, der es ermo¨glicht, die
Ko¨rperschallleistung5 des Rades direkt aus den modalen Koordinaten mit Hilfe der so genannten
U -Matrix zu berechnen, ohne auf weitere FE-Rechnungen außer der Modalanalyse zuru¨ckgrei-
fen zu mu¨ssen. So kann, unter Vernachla¨ssigung des Abstrahlgrades, aber unter nahezu exakter
Beru¨cksichtigung der Radgeometrie, sehr schnell die Schallleistung des Rades berechnet wer-
den, was den Einsatz des Verfahrens in Optimierungsschleifen mo¨glich macht. Einen weiteren
Schwerpunkt stellt ein Modell des Rad-Schiene-Kontakts im Zeitbereich dar, das zur Filterung
gemessener Rauheitsdaten verwendet wird.
Die technische Umsetzung und Berechnung der in Kapitel 4 formulierten Modelle wird in Kapi-
tel 5 thematisiert. Außerdem werden soweit mo¨glich Verifizierungsrechnungen fu¨r die implemen-
tierten Verfahren pra¨sentiert. Den ersten Schwerpunkt bildet die Berechnung der U -Matrix im
Postprocessing der Modalanalyse. Vorteilhafter Weise werden fu¨r axialsymmetrische Strukturen
wie den Radsatz finite Elemente verwendet, die nur den Querschnitt vernetzen und die Um-
fangsrichtung u¨ber eine Fourier–Reihe darstellen. Die Berechnung der U -Matrix verursacht hier
einigen technischen Aufwand, da die Oberfla¨che des modellierten Ko¨rpers im FE-Modell nicht
direkt vorliegt, sondern aus der Kontur des zweidimensionalen Modells gewonnen werden muss.
Den zweiten Schwerpunkt bildet die Filterung der Rauheit mittels eines Normalkontaktmodells,
das dazu dient, die Fluktuation der Normalkraft auf Grund der rauen Oberfla¨chen zu berechnen.
So ist es mo¨glich zu bestimmen, in welchem Maße die Rauheit den Kontaktfilter u¨berwindet und
tatsa¨chlich zur Anregungswirkung kommt.
5Dies ist eine Schallleistung, deren Berechnung ein Abstrahlgrad von Eins zu Grunde liegt. Diese Vereinfachung
gegenu¨ber einer echten akustischen Analyse, d. h. der Lo¨sung der Helmholtzgleichung, kann fu¨r das Eisenbahn-
rad gerechtfertigt werden, wie in Abschnitt 6.3 gezeigt wird.
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Der Anwendungsteil der Arbeit wird durch Kapitel 6 ero¨ffnet. Der VMS-Radsatz dient als Test-
beispiel. Zuna¨chst werden die freien Schwingungen und die durch Kraftwirkung erzwungenen
Schwingungen sowie die Ko¨rperschallleistung untersucht. In einer Modellierungsstudie wird der
Effekt verschiedener zwei- und dreidimensionaler Diskretisierungen des Radsatzes auf die Berech-
nungsergebnisse untersucht, um zu methodischer Sicherheit zu gelangen. Dann werden Schiene
und Kontakt hinzugenommen und durch Parameterstudien der Anregungsmechanismus genau-
er charakterisiert sowie Optimierungspotenziale beleuchtet. Der letzte Abschnitt bescha¨ftigt
sich mit der Schallabstrahlung des Rades. Mittels BEM-Simulationen wird die Verwendung der
Ko¨rperschallleistung als Abstrahlungsmaß qualifiziert.
In Kapitel 7 wird ein parametrisches FE-Modell eines Gu¨terwagenradsatzes bezu¨glich seiner
Schallabstrahlung optimiert. Es werden verschiedene Optimierungsansa¨tze und -verfahren ge-
testet, wobei stets neben der Schallabstrahlung auch die Masse des Radsatzes betrachtet wird,
da zwischen diesen beiden ein Zielkonflikt besteht.
Eine Zusammenfassung der Erkenntnisse sowie Anregungen zur Verfeinerung des Modells und




2.1. Deterministisch-harmonische und stochastische Schwingungen
Im Rahmen dieser Arbeit sind vor allem zwei Kategorien von Schwingungen von Interesse. Einer-
seits sind dies die deterministischen, harmonischen Schwingungen, bei denen die physikalischen
Gro¨ßen u¨ber der Zeit einen sinus- bzw. kosinusfo¨rmigen Verlauf haben. Diese spielen eine heraus-
gehobene Rolle in der Schwingungstechnik, da sie den zeitlichen Verlauf der freien, ungeda¨mpften
Schwingungen linearer Schwingungssysteme beschreiben und in den Differenzialgleichungen im
Falle geda¨mpfter und ungeda¨mpfter erzwungener Schwingung linearer Schwingungssysteme die
Trennung der Variablen fu¨r Zeit und Raum in der Differenzialgleichung ermo¨glichen.
Beim Eisenbahnla¨rm handelt es sich jedoch um ein stochastisches Gera¨usch, das nicht durch
eine endliche Zahl von Frequenzen dargestellt werden kann, sondern an dessen Entstehung ein
Kontinuum von Frequenzen in unterschiedlichem Maße beteiligt ist. Unter der Annahme, dass
der Frequenzgehalt des Gera¨uschs zeitlich nicht vera¨nderlich ist, kann eine solche Schwingung
kann durch das Konzept eines stationa¨ren stochastischen Prozesses beschrieben werden. Dieser
ist im Rahmen einer Spektralanalyse zu untersuchen.
2.1.1. Harmonische Schwingungen
Eine harmonische Schwingung ist die Vera¨nderung einer physikalischen Gro¨ße mit einem sinus-
bzw. kosinusfo¨rmigen Zeitverlauf. Neben der Darstellung mit Hilfe von Winkelfunktionen kann
auch die komplexe Schreibweise verwendet werden:
u(t) = ℜ{uˆe jωt} = |uˆ| cos (ωt+ ϕuˆ) = ℜ(uˆ) cos(ωt)−ℑ(uˆ) sin(ωt) mit uˆ = |uˆ|e jϕuˆ . (2.1)
Dabei sind:
ℜ(·),ℑ(·) Realteil und Imagina¨rteil einer komplexen Gro¨ße,
u(t) eine zeitabha¨ngige Gro¨ße, z. B. eine Verschiebung,
uˆ die komplexe Amplitude einer harmonischen Schwingung,
ω, f die Kreisfrequenz bzw. Frequenz der Schwingung , ω = 2πf und
j die Imagina¨re Einheit, j =
√−1.
Durch die komplexe Amplitude uˆ lassen sich auf diese Art sowohl Phase ϕuˆ als auch Ampli-
tude |uˆ| eines zeitharmonischen Signals erfassen. Komplexe Zustandsgro¨ßen treten dabei nur
bei Darstellung einer Schwingung im Frequenzbereich auf, wa¨hrend ”reale” Gro¨ßen immer reell
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2. Grundlagen
Abbildung 2.1.: Beispiel fu¨r harmonische Schwingungen in Zeitbereichs- und Zeigerdarstellung
sind. Ra¨umlich verteilte zeitharmonische Gro¨ßen entstehen als Produkt einer zeitunabha¨ngigen
Ortsfunktion uˆ(x) und der harmonischen zeitlichen Entwicklung:





uˆ( ~X) ist die Darstellung von u( ~X, t) im Frequenzbereich. Die Einheit der Gro¨ße bleibt die gleiche
wie im Zeitbereich. Durch den komplexen Wertebereich ko¨nnen Phasen- und Amplitudenunter-
schiede an verschiedenen Orten ~X abgebildet werden, wie sie z. B. bei der Wellenausbreitung
entstehen.
In Abbildung 2.1 ist ein Beispiel fu¨r drei verschiedene harmonische Schwingungen a1(t), a2(t) und
a3(t) mit der gemeinsamen Kreisfrequenz ω gegeben. Die komplexen Amplituden sind aˆ1 = 0.5,
aˆ2 = − j und aˆ3 = 1+ j. Nach Gleichung 2.1 ergeben sich damit die in der Abbildung links dar-
gestellten Zeitverla¨ufe fu¨r die Schwingungen. a1(t) besitzt einen cosinusfo¨rmigen Verlauf, da der
Zeiger aˆ1 reell ist. Der sinusfo¨rmige Zeitverlauf von a2(t) ist durch den rein imagina¨ren Zeiger aˆ2
zu erkla¨ren, und fu¨r den weder reellen noch imagina¨ren Zeiger aˆ3 ergibt sich eine Winkelfunktion
mit einem Phasenunterschied von 45Grad zur Cosinusfunktion. Im rechten Teil von Abbildung
2.1 sind die Zeiger der drei Schwingungen als Vektoren in der komplexen Ebene dargestellt. Den
Schwingvorgang kann man sich derart vorstellen: Ein Referenzzeiger aˆref = e
− jωt der La¨nge
Eins rotiert im Uhrzeigersinn mit der Kreisfrequenz ω um den Ursprung. Zeigt er in die selbe
Richtung wie der Zeiger einer harmonischen Schwingung, so nimmt diese in dem Moment ih-
ren Maximalwert an. Ist der Referenzzeiger orthogonal zum Schwingungszeiger, so nimmt die
Schwingungsfunktion den Wert Null an, und zeigt er dem Schwingungszeiger entgegen, so hat
die Schwingung ihren Minimalwert.
Ist die Verschiebungsgro¨ße zeitharmonisch, so gilt das auch fu¨r ihre zeitlichen Ableitungen.
Betrachtet werden die Geschwindigkeit v und die Beschleunigung a:
v(x, t) = u˙(x, t) = ℜ{ jωuˆe jωt}, a(x, t) = u¨(x, t) = ℜ{−ω2uˆe jωt}. (2.3)
Daher gelten fu¨r harmonische Schwingungen folgende kinematischen Gesetze:
ˆ˙u = jωuˆ, ˆ¨u = −ω2uˆ. (2.4)
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Lineare Systeme reagieren auf harmonische Kraftanregung mit harmonischen Schwingungen in
der Anregungsfrequenz. Die beschriebenen Schwingungsvorga¨nge sollen am Beispiel des Einmas-
senschwingers aus Abbildung 2.2 erla¨utert werden. Seine Dynamik wird durch die Bewegungs-
gleichung
mu¨+ du˙+ ku = ℜ{Fˆ eiωt} (2.5)
beschrieben. Darin sind
u(t) [m] die Verschiebung des Massenpunktes zur Zeit t,
m [kg] die Masse des Massenpunktes,
d [Nsm ] die Da¨mpferkonstante,
k [Nm ] die Federsteifigkeit und
Fˆ [N] die komplexe Amplitude der Erregerkraft.
Abbildung 2.2.: (a) Skizze eines Masse-Feder-Da¨mpfer-Modells, m = 1kg, k = 104 Nm ⇒
ωE =
100
s ; (b) Betrag der U¨bertragungsfunktion, (c) Phasenwinkel der
U¨bertragungsfunktion
Setzt man die Erregerkraft zu Null, so ergibt sich das Eigenwertproblem der freien Schwingung










u = 0. (2.6)
Mit einem Ansatz der Form u(t) = ℜ{uˆeλt} kann daraus eine algebraische Gleichung gewonnen
werden: (
λ2 + 2dλ+ ω2E
)
uˆ = 0. (2.7)
Diese Gleichung wird durch folgende Werte fu¨r λ gelo¨st:
λ1,2 = −d±
√
d2 − ω2E = −d± jωE
√
1− ξ2 = e−dt mit ξ = d
ωE
. (2.8)
Die freie Schwingung ist folglich:





Durch uˆ ko¨nnen Amplitude und Phasenlage der Schwingung bestimmt werden. Insgesamt bietet
diese komplexe Amplitude zwei freie Parameter, so dass die reelle Dimension des Eigenraums
Zwei betra¨gt. Ist der Schwinger ungeda¨mpft (d = 0), so stellt dies eine harmonische Schwin-
gung mit der Eigenkreisfrequenz ωE des Einmassenschwingers dar. Im allgemeinen, geda¨mpften
Fall ergibt sich eine abklingende harmonische Schwingung. Mit Hilfe der freien Schwingungen
wird die homogene Lo¨sung uh(t) der Differenzialgleichung 2.5 dargestellt, mit deren Hilfe die
Anfangsbedingungen u(t0) = u0, u˙(t0) = v0 immer erfu¨llt werden ko¨nnen. Fu¨r den Fall der
Krafterregung ist zudem eine partikula¨re Lo¨sung zu bestimmen. Die Lo¨sung ergibt sich dann
unter Beru¨cksichtigung der Anfangsbedingungen als Summe u(t) = uh(t) + up(t). Zur Bestim-
mung der partikula¨ren Lo¨sung wird entsprechend des Kraftansatzes der zeitharmonische Ansatz
up(t) = ℜ{uˆe jωt} gewa¨hlt. Daraus folgt:






ω2E − ω2 + 2ξωEω
) Fˆ = α(ω)Fˆ . (2.11)
In diesem Abschnitt sind folgende Gro¨ßen definiert worden, die hier noch einmal zusammenge-
fasst werden. Es bezeichnen:
d ms die Abklingkonstante, die das exponentielle Abklingen der freien Schwingung
beschreibt,
ξ [−] das Lehr’sche Da¨mpfungsmaß,
ωE [
1
s ] die ungeda¨mpfte Eigenkreisfrequenz des Einmassenschwingers,
ωd [
1
s ] die geda¨mpfte Eigenkreisfrequenz und
α(ω) [mN ] den Frequenzgang bzw. die Rezeptanz des Einmassenschwingers.
In Abbildung 2.2 (b) und (c) wird der Frequenzgang des Einmassenschwingers bei Kraftanregung
fu¨r eine Eigenkreisfrequenz ωE =
100
s dargestellt. Es tritt eine U¨berho¨hung der Schwingungsant-
wort, die so genannte Resonanz, auf, wenn Erregerfrequenz und Eigenfrequenz u¨bereinstimmen.
Die Gro¨ße der Resonanzu¨berho¨hung ist umgekehrt proportional zur modalen Da¨mpfung ξ.
Eine in einer Richtung frei bewegliche Masse kann auch als Einmassenschwinger mit der Steifig-
keit und Da¨mpfung Null angesehen werden, da die Bewegungsgleichung und die sich ergebende
Rezeptanz und somit das Verhalten im Frequenzbereich u¨bereinstimmen. Ausfu¨hrlicher ist die
Theorie in [133] und [48] nachzulesen. Im folgenden Abschnitt wird gezeigt, dass diese U¨bertra-
gungsfunktion nicht nur fu¨r die harmonische Kraftanregung gu¨ltig ist, sondern dass damit auch
das U¨bertragungsverhalten des Systems bei bestimmten Arten der stochastischen Anregung
mo¨glich ist. Durch die modale Entkopplung der Bewegungsgleichungen des elastischen Konti-
nuums und anderer mehrdimensionaler Schwingungssysteme kann mit diesen Mitteln auch das
U¨bertragungsverhalten komplexerer Strukturen analysiert werden, wenn sie als lineares System
modelliert sind.
2.1.2. Stochastische Schwingungen
Das Rollgera¨usch wird im Rad-Schiene-Kontakt durch die Oberfla¨chenrauheit der Rad- und
Schienenoberfla¨che verursacht. Diese wird u¨berrollt und fu¨hrt so zu Fluktuationen der Kontakt-
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kraft. Die Rauheit ist dabei eine stochastische Gro¨ße. Sie wird als stationa¨rer1, ergodischer2
stochastischer Prozess aufgefasst und kann u¨ber statistische Kenngro¨ßen, beispielsweise u¨ber ih-
re spektrale Leistungsdichte beschrieben werden. Wird ein lineares mechanisches System durch
einen stochastischen Prozess zur Schwingung angeregt, so ko¨nnen die spektralen Leistungsdich-











der U¨bertragungsfunktion Hoi(ω) in Beziehung gesetzt werden. Es gelte bei deterministischer
Anregung:
xˆo(ω) = Hoi(ω)xˆi(ω). (2.12)
Nach Heinrich [42] gilt dann bei stochastischer Anregung:
Sxo xo(ω) = |Hoi(ω)|2Sxi xi(ω). (2.13)
Darin sind:
xˆi [Ei] die komplexe Amplitude des Eingangssignals mit der Einheit Ei,
Sxi xi [
E2i
Hz ] die spektrale Leistungsdichte des Eingangssignals,
xˆo [Eo] die Ausgangssignal-Amplitude,
Sxo xo [
E2o




] die U¨bertragungsfunktion zwischen Eingangs- und Ausgangssignal.
Die Funktion, welche bei harmonischer Anregung das U¨bertragungsverhalten des Sytems be-
schreibt, bestimmt dieses also auch bei stationa¨rer, stochastischer Anregung. Dieser Zusammen-
hang kann in der Simulation ausgenutzt werden. Es seien:
sxi :=
√
Sxi xi , und sxo :=
√
Sxo xo . (2.14)
Dann gilt nach Gleichung 2.13:
sxo = |Hoi(ω)|sxi = |Hoi(ω)sxi |. (2.15)
Die Berechnung eines Produkts mit Hoi ist die Simulation eines linearen (mechanischen) Sys-
tems und kann, wenn beispielsweise FE- oder BE-Modelle verwendet werden, eine aufwendige
Berechnung darstellen. Bei gegebener spektraler Leistungsdichte Sxi, xi wird zuna¨chst sxi nach
Gleichung 2.14 berechnet. Mit Hilfe der Simulation ermittelt man dann sxo nach Gleichung
2.15 und gewinnt die spektrale Leistungsdichte Sxo xo durch Quadrieren von sxo . So kann das
deterministische Simulationsmodell, welches die U¨bertragungsfunktion Hxo xi umsetzt, fu¨r die
Berechnung der Spektraldichten verwendet werden. Es mu¨ssen lediglich statt der deterministi-
schen Gro¨ßen xi, xo deren Amplitudendichten sxi , sxo als Ein- und Ausgabe verwendet werden.
Fu¨r den Einmassenschwinger aus dem vorigen Abschnitt ist die Eingabegro¨ße beispielsweise die
Kraft F , die durch ihre Spektraldichte SFF mit der Einheit
N2
Hz beschrieben wird und die Ausgabe
ist Suu in
m2
Hz . Dann gilt:
Suu(ω) = |α(ω)|2SFF . (2.16)
1Ein stochsatischer Prozess ist stationa¨r, wenn die Verteilung seiner Werte nicht orts- bzw. zeitabha¨ngig ist.
2Das bedeutet nach Quarz [92], dass die statistischen Eigenschaften wie Mittelwert, Varianz oder allgemeiner die
Kreuzkorrelationsfunktion des Prozesses bereits aus einer einzigen, unendlich langen Realisierung des Prozesses
gewonnen werden ko¨nnen und dazu nicht sa¨mtliche Realisierungen beno¨tigt werden.
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2. Grundlagen
2.2. Das vibroakustische Randwertproblem
Das vibroakustische Problem besteht darin, dass ein Ko¨rper schwingt und durch seine Schwing-
schnelle in Normalenrichtung auch die umgebende Luft bzw. das umgebende Medium zu Schwin-
gungen anregt. Prinzipiell handelt es sich hier um ein gekoppeltes Problem, da auch die Schwin-
gungsanregung der Struktur durch die Luft erfolgen kann. Bei Problemen mit du¨nnen oder
leichten Strukturen wie z. B. Blechen oder Membranen darf diese beidseitige Kopplung nicht
vernachla¨ssigt werden. Sie verursacht jedoch einen hohen Rechenaufwand, da das akustische
Schalldruckfeld und das mechanische Verschiebungsfeld simultan approximiert werden mu¨ssen.
Daher wird bei akustischen Problemen oft die einseitige Fluid-Struktur-Kopplung angenommen.
Dabei geht man davon aus, dass die schwingende Struktur zwar Schwingungen im Fluid auslo¨st,
diese jedoch keine Ru¨ckwirkung auf die Struktur haben. Damit kann zuerst das Problem der
Strukturschwingung gelo¨st werden und mit dessen Ergebnissen danach das akustische Problem
im Fluid. Da Eisenbahnra¨der aus Metall gefertigt sind, folglich eine sehr hohe Dichte aufweisen
und mit Stegdicken von mehr als 1.5 cm auch nicht du¨nnwandig sind, ist hier von der Gu¨ltigkeit
der Hypothese der einseitigen Fluid-Struktur-Kopplung auszugehen.
Abbildung 2.3.: Schematische Darstellung des vibroakustischen Abstrahlproblems
Abbildung 2.3 gibt eine Anschauung fu¨r das akustische Abstrahlproblem. Der schwingende
Ko¨rper wird als Gebiet mit ΩS bezeichnet. Auf diesem Gebiet ist das komplexe Verschiebungs-
feld uˆ( ~X) ( ~X ∈ ΩS) bekannt. Dieses Feld stellt eine harmonische Schwingung mit der Frequenz
f bzw. der Kreisfrequenz ω = 2πf dar:





Die U¨bertragung der Schwingung von der Struktur ΩS auf das Fluid ΩF erfolgt u¨ber die ge-
meinsame Oberfla¨che ΓR. Hierbei ist die Schnelle der Struktur in Normalenrichtung ~n( ~X) auf
ΓR die Kopplungsgro¨ße. Diese wird berechnet als:
vˆS( ~X) = jω uˆ( ~X) · ~n( ~X). (2.18)
Dabei wird davon ausgegangen, dass der Normalenvektor auf Γ vom Fluid in die Struktur zeigt
und somit vom akustischen Gebiet ΩF gesehen den nach außen gerichteten Normalenvektor
darstellt. Das Fluid kann nach außen hin ebenfalls begrenzt sein. Dies wird durch die Grenze
Γ∞ dargestellt. Es kann sich sowohl um eine echt physikalische Berandung handeln wie auch um
einen Rand, wie er beispielsweise bei der Simulation mittels finiten und infiniten Elementen aus
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technischen Gru¨nden auftritt. Im anderen Fall ist das Fluidgebiet unendlich ausgedehnt, was
eine Abstrahlung von Schall ins freie Feld modelliert.
Ein physikalisches Modell fu¨r die Schallausbreitung in der Luft ist durch die Helmholtz-Differen-
zialgleichung gegeben. Diese stellt einen Spezialfall der Wellengleichung dar, bei dem von zeit-
harmonsichen Gro¨ßen ausgegangen wird. Damit ko¨nnen vibroakustische Probleme im Frequenz-
bereich beschrieben werden. Folgende Gro¨ßen werden fu¨r die Modellierung verwendet:
p( ~X, t) [ N
m2
] der Druck im Fluid und
~v( ~X, t) [ms ] die Bewegungsgeschwindigkeit des Fluids.
Eine Herleitung ist bei Ihlenburg [47] und bei Marburg [75] zu finden. Es wird davon aus-
gegangen, dass sa¨mtliche Gro¨ßen nur kleinen Schwankungen unterliegen. Die Wellengleichung
beschreibt die transiente Schwingung des Fluids:
∂2
∂2t
p = c2∆p. (2.19)
Fu¨r die Beschreibung vibroakustischer Pha¨nomene im Frequenzbereich wird ein harmonischer
Ansatz fu¨r die zeitabha¨ngigen Gro¨ßen gemacht:
p( ~X, t) = ℜ{pˆ( ~X)e jωt}. (2.20)






pˆ)e jωt} = 0. (2.21)
Mit k := ωc ist Gleichung 2.21 a¨quivalent zur Helmholtz-Gleichung:
∆pˆ(x) + k2pˆ(x) = 0, x ∈ ΩF . (2.22)
Die Zustandsgro¨ße fu¨r die Modellierung ist demnach das komplexe Schalldruckfeld pˆ im Fluid-
gebiet.
Im U¨bergangsbereich zwischen Struktur und Fluid, dem Rand Γ = ΓD ∪ ΓR, mu¨ssen Rand-
bedingungen fu¨r die Helmholtz-Gleichung gegeben sein. Hierbei ist zwischen wesentlichen bzw.
Dirichlet-Randbedingungen und natu¨rlichen bzw. Robin-Randbedingungen zu unterscheiden.
Auf dem Rand ΓD werden Dirichlet-Randbedingungen angenommen. Hier wird der Druck am
Rand vorgegeben:
pˆ(x) = pˆΓ(x) x ∈ ΓD. (2.23)
Dies ist z. B. bei der Modellierung von schallweichenWa¨nden wie einer Wasseroberfla¨che sinnvoll.
Um die Anregung von Schall durch die Strukturschwingung zu modellieren, werden Robin-
Randbedingungen auf dem Randbereich ΓR eingesetzt. Es wird die Wandadmittanz Y ein-













s ] die Schnelle der Struktur in Normalenrichtung,
vˆf [
m
s ] die Schnelle des Fluids in Normalenrichtung und
Y ( ~X) [m
3
Ns ] die Wandadmittanz.
In [74] wird die Wandadmittanz analysiert und eine Analogie zu einem lokalen Masse-Feder-
Da¨mpfer-Modell etabliert, welches zwischen Fluid und Struktur geschalten ist. Y = 0 bedeutet,
dass die Wand schallhart ist und wegen vˆf ( ~X) = vˆs( ~X) die Schwingung der Wand sich identisch
auf das Fluid u¨bertra¨gt. Die Admittanzrandbedingung in ~X lautet:




An Stelle der Admittanz Y wird ha¨ufig auch die Wandimpedanz Z = 1Y angegeben.
Die Sommerfeld’sche Abstrahlungsbedingung
Bei Abstrahlproblemen wie dem der Rollgera¨uschprognose ist es interessant, den abstrahlenden
Ko¨rper außerhalb eines Raumes im ”Freien” zu untersuchen. Dabei wird eine unendliche Aus-
dehnung des Fluidgebiets ΩF angenommen, so dass von der Struktur ausgehende Wellen ins
Unendliche auslaufen ko¨nnen ohne durch Reflexionen zu Resonanzerscheinungen zu fu¨hren. Bei
unendlichen Gebieten wird neben der Randbedingung auf dem Rand Γ auch eine Bedingung fu¨r
die Abstrahlung ins Unendliche erforderlich, um die Eindeutigkeit der Lo¨sung zu garantieren.












Dabei ist d die Raumdimension und r ist der Abstand von einem Referenzpunkt des abstrah-
lenden Objekts. Die Sommerfeld-Bedingung garantiert ein hinreichend schnelles Abklingen der
Lo¨sung und macht diese fu¨r das a¨ußere Abstrahlproblem eindeutig.
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Strukturen
Im Bereich der Fahrzeug- und Antriebstechnik kommt es ha¨ufig zu Schwingungsanregung an
rotierenden Strukturen. Als Beispiel ko¨nnen Turbomaschinen genannt werden, die in ihrem
Lager, durch Unwucht oder durch fluiddynamische Kra¨fte in den Schaufeln zu Schwingungen
angeregt werden. Aber auch beim Rad-Schiene-Kontakt trifft das rotierende Rad auf die Schiene.
So erfolgt die Anregung durch den Rollvorgang in einem aus Sicht des Rades umlaufenden
Punkt. Des Weiteren erfolgt die Schallabstrahlung auf Grund von Radschwingungen in die nicht
rotierende Luft. Bei solchen Problemen sind oft sowohl das mit dem Ko¨rper rotierende wie auch
das stehende Bezugssystem aus Sicht der Anregung, der Schwingung sowie ihrer Beobachtung
und Wirkung von Interesse.
Am Lehrstuhl, an dem diese Arbeit entstand, existieren aus Projekten und studentischen Arbei-
ten verschiedene, sich widersprechende Hypothesen in der Frage, wie die Schwingungsanregung
des Eisenbahnradsatzes von dessen Rotation beeinflusst ist. Ein Ziel dieser Arbeit besteht darin,
hier eine Kla¨rung herbeizufu¨hren, indem ein strukturdynamischer Ansatz zur Berechnung der
Schwingungen vorgestellt wird. Am Ende wird dieser mit Hilfe eines Experiments, bei dem die
Schwingung eines rotierenden Radsatzes am Pru¨fstand mittels Laservibrometrie gemessen wur-
de, qualitativ besta¨tigt. Als konkretes, d. h. in der Strukturoptimierung zum Einsatz kommendes
Ergebnis des Kapitels ist Gleichung 3.65 zu benennen1.
Durch den Wechsel des Bezugssystems vom ortsfesten zum rotierenden, ko¨rperfesten System
kommt es bei rotierenden Ko¨rpern zu Frequenzverschiebungen. So kann die beobachtete Fre-
quenz einer Schwingung oder die Anregungsfrequenz vom gewa¨hlten Bezugssystem abha¨ngen.
Als allta¨glich zu beobachtendes Beispiel kann der Doppler-Effekt bei Rettungsfahrzeugen ge-
nannt werden, bei dem eine Schallschwingung in einem bewegten Bezugssystem erzeugt wird.
Die vom Beobachter wahrgenommene Frequenz variiert in der bekannten Weise je nach der
Richtung, aus der die Schallquelle beobachtet wird. Analoge Effekte sind zu beobachten, wenn
die Bewegung des Bezugssystems eine Rotation ist. Dort tritt eine Frequenzaufspaltung auf.
Die Analogie zum Dopplereffekt kann durch folgenden Gedankenversuch illustriert werden. Ein
Rettungsfahrzeug fa¨hrt um eine sehr kleine Erde von einem Beobachter weg. Daher ho¨rt er die
Frequenz der Sirene um das Verha¨ltnis von Fahr- und Schallgeschwindigkeit verringert. Gleich-
zeitig hat das Fahrzeug die kleine Welt in Ku¨rze umrundet und kommt von hinten bereits wieder
auf den Beobachter zu. Folglich ho¨rt er die Sirene auch mit der um denselben Betrag erho¨hten
Frequenz. Er ho¨rt also die Sirene mit zwei Frequenzen, welche auf der Frequenzachse symme-
trisch um die eigentliche Sirenenfrequenz gelegen sind. Der Fahrer des Fahrzeugs hingegen ho¨rt
nur diese.
1 Dem vorrangig an der Optimierungsmethodik oder an Berechnungsergebnissen interessierten Leser wird zum
U¨berspringen des Kapitels (zur Seite 57) geraten, da die hier gewonnenen Erkenntnisse zum Versta¨ndnis der
Anregung rotierender Strukturen hilfreich, zum Einlesen in das methodische Vorgehen in dieser Arbeit aber
nicht zwingend erforderlich sind.
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Zusa¨tzlich zu den Effekten, die durch den Wechsel des Bezugssystems entstehen, kommt es zur
Vera¨nderung des Schwingungsverhaltens des Rotors in sich. In Folge der Fliehkraft erlebt dieser
eine Verformung, die zu einer Vera¨nderung der geometrischen Verha¨ltnisse oder der Steifigkeit
des Werkstoffs fu¨hren kann. Daru¨ber hinaus treten beim rotierenden Ko¨rper Tra¨gheitskra¨fte
auf, die im ruhenden Zustand nicht wirken wu¨rden. Als Beispiel sei die Corioliskraft genannt,
welche entsteht, wenn ein Teilchen sich in orthogonaler Richtung zur Rotationsachse des Ko¨rpers
bewegt. Zur allgemeinen Modellierung solcher Rotoren mit kontinuumsmechanischen Mitteln hat
Nackenhorst mit seiner Habilitationsschrift [82] einen entscheidenden Beitrag geleistet. Damme
[23] hat dessen Theorie bereits auf den Rollkontakt zwischen Rad und Schiene angewendet. Hier
wurden allerdings nur die quasistatischen Schwingungseffekte beru¨cksichtigt, also solche, die zu
einer statischen Verformung fu¨r den ortsfesten Beobachter fu¨hren. Diese Effekte sind vor allem
bei schnell drehenden Objekten von Interesse, also bei solchen, bei denen die Drehfrequenz in
der Gro¨ßenordnung der niedrigsten Eigenfrequenz oder noch daru¨ber liegt. Dies ist zum Beispiel
bei einem Eisenbahnradsatz nicht gegeben. Die Drehfrequenz liegt dort bei ca. 8 bis 19Hz,
im Hochgeschwindigkeitsbereich noch etwas ho¨her, wa¨hrend die erste Biegeeigenfrequenz des
Radsatzes bei ca. 90Hz liegt.
Selbst unter der Voraussetzung, dass sich das Schwingungsverhalten des rotierenden Ko¨rpers
in sich durch die Rotation kaum vera¨ndert, fu¨hrt diese durch den Wechsel des Bezugssystems
zu Effekten, die einer genauen Kla¨rung bedu¨rfen. Ein Ansatz dazu ist bei Thompson [116]
zu finden, der den Wechsel des Bezugssystems ohne Beru¨cksichtigung von Vera¨nderungen der
Eigendynamik des Radsatzes betrachtete.
In den Berichten [107] und [108] von Stu¨wing wird die Rad-Schiene-Kontaktkraft in Folge der
Rotation als periodische Linienkraft auf dem Laufkreis des Rades modelliert. Sie kann harmo-
nische Funktionen zerlegt werden. Durch die Modellierung als Linienkraft ko¨nnen bestimmte
Harmonische nur bestimmte Moden anregen. Dadurch werden viele Resonanzen zu sogenann-
ten Scheinresonanzen, die nicht angeregt werden, sodass der potenzielle Erregerfrequenzbereich
weit kleiner gewa¨hlt werden kann als der akustische Bereich, in dem das Rollgera¨usch einen
relevanten Schallpegel aufweist. Die akustische Optimierung besteht dann darin, den relativ
schmalen Erregerfrequenzbereich frei von Resonanzen des Radsatzes zu halten. Eine ausfu¨hr-
lichere Beschreibung dieses Ansatzes erfolgt in Abschnitt 3.4. Bei Pru¨fstandversuchen konnte
der Effekt der Scheinresonanzen nicht reproduziert werden, jedoch wohl eine Aufspaltung der
Resonanzfrequenzen im Sinne des Doppler-Effekts wie sie Thompson prognostizierte.
In den folgenden Abschnitten wird eine Darstellung der freien und erzwungenen Schwingungen
rotationssymmetrischer Ko¨rper erarbeitet, die die Bewertung der Hypothesen ermo¨glicht. Es
wird mit Blick auf die Anwendung am Eisenbahnradsatz angenommen, dass die Rotation keine
Wirkung auf die Dynamik der Struktur hat, sondern lediglich die Wirkung des bewegten Be-
zugssystems herausgestellt. Diese Annahme ist bei kleinen Drehgeschwindigkeiten gerechtfertigt,
bei denen die genannten nichtlinearen Effekte noch nicht auftreten.
3.1. Grundlegende Annahmen
Annahme 1: Lineare Elastizita¨t und schwache bzw. keine Da¨mpfung
Der Ko¨rper, der unverformt das VolumenR ⊂ R3 einnehme, sei linear elastisch und schwach bzw.
nicht geda¨mpft und es werden nur kleine Verformungen betrachtet. So kann nach Wauer [134],
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Kapitel 4, bzw. Irretier [49], Kapitel 5, sein Schwingungsverhalten unter Vernachla¨ssigung der
Da¨mpfung und unter Annahme kleiner Verschiebungen zuna¨chst durch die Differenzialgleichung
M~¨u( ~X, t) +K~u( ~X, t) = ~f( ~X, t), ~X ∈ R, t ∈ T (3.1)
beschrieben werden. Darin sind:
~X [m] die Ortskoordinate bezu¨glich des unverformten Ko¨rpers,
t [s] die Zeit,
T [s] der betrachtete Zeitraum, T = (ta, te) ⊂ R,
~u( ~X, t) [m] die Verschiebung des Teilchens am Ort ~X. Diese kann ein bis zu sechsdimen-
sionaler Vektor sein; ~u : (R× T )→ Rnd ,
nd [−] die Modelldimension nd ∈ {1, . . . , 6}
~f( ~X, t) [N] die Anregungskraft als Funktion bzw. Distribution,
M [kg] der Massenoperator, im diskreten Fall (z. B. bei FE-Modellierung) die Mas-
senmatrix und
K [Nm ] der Steifigkeitsoperator.
Um das Schwingungsverhalten des Ko¨rpers zu analysieren, werden zuna¨chst dessen freie Schwin-
gungen berechnet, die folgende Bewegungsgleichung erfu¨llen:
M~¨u( ~X, t) +K~u( ~X, t) = 0. (3.2)
Gesucht wird nun eine harmonische Schwingung, die dieser Bewegungsgleichung genu¨gt. Wird
der folgende Ansatz gewa¨hlt:





so erha¨lt man daraus das Eigenwertproblem:
(K − ω2M)~yi( ~X) = 0. (3.4)
Es ergibt sich als Lo¨sung eine Orthogonalbasis aus reellen Eigenfunktionen {yi = ~yi( ~X), ~X ∈
R, i ∈ N}. Da diese nur bis auf einen Normierungsfaktor eindeutig bestimmt sind, wird eine
Massennormierung durchgefu¨hrt. Dabei wird der Faktor so gewa¨hlt, dass gilt:
〈Myi,yi〉 = 1kg (3.5)
Damit besitzen die Eigenfunktionen folgende Eigenschaften:
〈Myi,yk〉 =
{
0 i 6= k
1 kg i = k
, 〈Kyi,yk〉 =
{
0 i 6= k
ω2i i = k
. (3.6)
Durch Gleichung 3.6 wird die Eigenkreisfrequenz ωi der i-ten Eigenschwingung definiert. Jede
Verformung ~u( ~X, t) des Ko¨rpers kann als Superposition der Eigenvektoren dargestellt werden:
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Die Wichtungsfaktoren qi : T → R stellen verallgemeinerte Fourier-Koeffizienten dar und werden
modale Koordinaten genannt. Damit kann die Differenzialgleichung 3.1 im Sinne einer Variati-
onsgleichung in den Raum der modalen Koordinaten transformiert werden:
∞∑
i=1
[〈Myiq¨i(t),yk〉+ 〈Kyiqi(t),yk〉] = 〈f(t),yk〉, k ∈ N. (3.8)
Wegen Gleichung 3.6 ist auf der linken Seite von Gleichung 3.8 nur der Summand ungleich Null,
fu¨r den i = k ist. Daher entstehen fu¨r jedes i ∈ N unabha¨ngige Gleichungen:
q¨i(t) + ω
2
i qi(t) = 〈f(t),yi〉︸ ︷︷ ︸
=Fi(t)
. (3.9)
Es kann auch ein Da¨mpfungsoperator D hinzugezogen werden, wenn er der Bequemlichkeitshy-
pothese genu¨gt:
D = ckK + cmM. (3.10)
Diese Art der Da¨mpfung wird auch als Rayleigh-Da¨mpfung bezeichnet. Gleichung 3.1 wird damit
erweitert zu:
M~¨u(X, t) +D~˙u( ~X, t) +K~u( ~X, t) = ~f( ~X, t), ~X ∈ R, t ∈ T. (3.11)
Da nun Da¨mpfung beru¨cksichtigt wird, muss der Ansatz fu¨r die freie Schwingung um Da¨mp-
fungseffekte erweitert werden:





Setzt man dies in Gleichung 3.11 ein, ergibt sich:[
λ2M+ λD +K] uˆ = 0. (3.13)
Unter Beru¨cksichtigung des Zusammenhangs 3.10 folgt daraus:[(
λ2 + cMλ








 uˆ = 0. (3.15)
Damit ist das Problem der freien Schwingung mit Rayleigh-Da¨mpfung analog zum ungeda¨mpf-
ten freien Schwingungsproblem zu lo¨sen. Es ergeben sich dieselben reellen Lo¨sungen yi fu¨r die
Eigenschwingformen und der Wert fu¨r λ ist aus Gleichung (3.15) zu gewinnen:











i = 0 (3.17)


















1− ξ2i . (3.19)
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Die freien Schwingungen des Rayleigh-geda¨mpften Systems sind folglich geda¨mpfte Schwingun-
gen der Form:









Damit besitzt der Ko¨rper dieselben Eigenschwingformen wie der ungeda¨mpfte Ko¨rper, jedoch
ist die Eigenfrequenz herabgesetzt um den Faktor
√
1− ξ2i und die Schwingung klingt mit der
Zeitkonstante di exponentiell ab. Fu¨r die modalen Koordinaten ergibt sich folgende Erweiterung
von Gleichung (3.9):
q¨i(t) + 2ωiξiq˙i(t) + ω
2
i qi(t) = 〈f(t),yi〉. (3.21)
Zu beachten ist, dass diese Betrachtung nur fu¨r den Fall der schwachen Da¨mpfung (ξi < 1) gu¨ltig
ist.
Annahme 2: Rotationssymmetrie und Anregung auf einem Kreis
Der Ko¨rper sei anna¨hernd rotationssymmetrisch bezu¨glich seiner Rotationsachse. Zu seiner Be-
schreibung wird ein Zylinderkoordinatensystem (r, φ, z) mit der z-Achse als Rotationsachse ver-
wendet. Mit diesem lassen sich die Punkte des Ko¨rpers lokalisieren. So bezeichnen die Koordi-
naten (r, z) einen Punkt auf dem Querschnitt des Ko¨rpers und φ gibt dazu die Position auf dem
Umfang an. Als Veranschaulichung dient Abbildung 3.1. Zur Beschreibung der Schwingungen
des Ko¨rpers wird auch auf dieses Koordinatensystem zuru¨ckgegriffen. Die Schwingung wird i. A.
dargestellt u¨ber einen Verschiebungsvektor
~u(r, φ, z, t) =

 ur(r, φ, z, t)uφ(r, φ, z, t)
uz(r, φ, z, t)

 . (3.22)
Abbildung 3.1.: Beispiel einer rotationssymmetrischen Struktur mit Rotationsachse, Rotations-
geschwindigkeit und Bezugskreis
Jedoch ist hier zu beachten, dass sich beispielsweise die radiale Verschiebung ur(r, φ, z, t) auf
die lokale radiale Richtung im Punkt ~X = (r, φ, z)T bezieht. In Abbildung 3.1 ist dies fu¨r zwei
Punkte ~X1 und ~X2 veranschaulicht. Diese liegen auf verschiedenen Winkeln φ. Daher sind ihre
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lokalen Verschiebungs-Koordinatensysteme gegeneinander um die z-Achse so verdreht, dass der
Basisvektor ~er stets orthogonal von der Rotationsachse des Ko¨rpers in Richtung des betreffenden
Punktes zeigt. Die z-Achse ist unvera¨ndert und die φ-Achse wird so erga¨nzt, dass ein kartesi-
sches Koordinatensystem entsteht. Daher zeigt sie immer in die positive Umfangsrichtung. Das






~v(r, φ, z)∗~u(r, φ, z) · r d r dz dφ. (3.23)
Dabei stellt Q den Querschnitt des Ko¨rpers dar. Nun wird angenommen, dass die Schwingungs-
anregung, also die Kraft ~f( ~X, t), ausschließlich auf einem Bezugskreis angreift. Wird auch die
Verschiebung nur noch auf diesem betrachtet, so kann der Ko¨rper in der Beschreibung fortan
auf diesen Bezugskreis reduziert werden. Dieser ist durch die Querschnittskoordinaten (rf , zf )
gekennzeichnet. Also:
~f(r, φ, z, t) = ~fφ(φ) · δ((r, z)− (rf , zf )). (3.24)
Damit kann die Kraft auf eine zeit- und winkelabha¨ngige Gro¨ße reduziert werden:
~f(φ, t) = ~fφ(φ) · r. (3.25)
Diese Reduktion des Ko¨rpers auf den Bezugskreis dient dazu, die Darstellung des Problems fu¨r
die nachfolgenden Rechnungen zu vereinfachen. Der Fall, dass die Kraft nicht konzentriert auf
den Bezugskreis wirkt, wu¨rde die Darstellung komplizieren ohne mehr Aufschlu¨sse in der gege-
benen Frage zu ermo¨glichen. Die Eigenschwingformen rotationssymmetrischer Ko¨rper besitzen
nach Thompson [116, 124] in Umfangsrichtung eine sinus- bzw. cosinusfo¨rmige Verteilung der
Verschiebung2. Allgemein ko¨nnen sie durch folgenden Ansatz beschrieben werden:













Dies wird in Abbildung 3.1 anhand einer radialen Eigenmode mit sechs Durchmesserknoten
dargestellt. Jede Eigenschwingung tritt in zwei orthogonalen Auspra¨gungen auf, die als Sinus-
bzw. Cosinusverteilung aufgefasst werden ko¨nnen, so wie bei einer Fourier-Reihe die Sinus-
und Cosinusfunktion derselben Harmonischen orthogonale Basisfunktionen darstellen. Prinzipiell
ist die genaue winkelma¨ßige Lage dieser Funktionen nicht festgelegt, es wird jedoch hier die
Konvention getroffen, dass als Bezug der Querschnitt Q bei φ = 0 dient.
Die beiden Auspra¨gungen der i-ten Eigenform ko¨nnen dann als symmetrische Form zum Vek-
tor ysi bzw. als antimetrische Eigenform zum Vektor y
a
i gefunden werden. Die Freiheitsgrade
sind in zwei Kategorien zu unterteilen. Die symmetrischen Freiheitsgrade ur, uz und ggf. rotφ
fu¨hren, wenn sie im Querschnitt ungleich Null sind, zu einer bzgl. des Querschnitts symmetri-
schen Verformung und sind daher in der symmetrischen Schwingform mit der Cosinus-Funktion
besetzt. Die antimetrischen Freiheitsgrade uφ, rotr und rotz fu¨hren hingegen zu einer antimetri-
schen Verformung und mu¨ssen daher in der symmetrischen Verformung mit der Sinusfunktion
besetzt werden. In diesem Abschnitt wird jedoch eine andere Darstellung der zwei Auspra¨gun-
gen jeder Eigenform gewa¨hlt, bei der der harmonische Verschiebungsverlauf u¨ber den Umfang




mittels der Funktion e jkiφ dargestellt wird. Die beiden Auspra¨gungen heißen dann yi,ℜ und














, y˜i(φ) := yˆie
jkiφ. (3.27)
Darin ist ki die Anzahl der Durchmesserknoten der i-ten Mode. Bei yˆi handelt es sich um einen
komplexen Vektor der Dimension ndim. Er beschreibt, in welchem Verha¨ltnis und in welcher
Phasenbeziehung die Auslenkungen der i-ten Mode auf dem Referenzkreis fu¨r die einzelnen
Raumrichtungen stehen. Genau genommen ist yˆi = yˆi(r, z) von der Lage des Bezugspunktes
im Querschnitt abha¨ngig, was jedoch wegen der Reduktion auf den Bezugskreis in dieser Be-
trachtung ausgeblendet wird. Reelle Werte in yˆi fu¨hren zu einer cosinusfo¨rmigen Verteilung in
yi,ℜ und einer sinusfo¨rmigen Verteilung in yi,ℑ. Entha¨lt yˆi sowohl reelle als auch imagina¨re
Komponenten, so sind einzelne Freiheitsgrade cosinus- andere sinusfo¨rmig verteilt. Dies ist der
Fall, wenn das Modell sowohl symmetrische wie auch antimetrische Bewegungen zula¨sst. Der
Ausdruck fu¨r Fi in Gleichung 3.9 kann nun konkretisiert werden:
Fi,ℜ(t) = 〈f(t),yi,ℜ(t)〉 =
2π∫
φ=0









Fi,ℑ(t) := −〈f(t),yi,ℑ(t)〉 = −
2π∫
φ=0









Nahe liegend ist, diese zwei Kraftkomponenten zu einer komplexen Zahl F˜i zusammen zu fassen.
Analog wird auch die komplexe Auslenkung q˜i der Mode definiert:
F˜i(t) = Fi,ℜ(t) + jFi,ℑ(t) q˜i(t) = qi,ℜ(t) + jqi,ℑ(t). (3.30)
Damit kann die Bewegungsgleichung des Ko¨rpers unter Krafteinwirkung auf dem Kreisring als
gewo¨hnliche Differenzialgleichung mit komplexem Zustandsraum ausgedru¨ckt werden:
¨˜qi(t) + ω
2





Die komplexe Auslenkung der i − ten Mode q˜i(t) stellt folglich keine komplexe Auslenkung u˜
im eigentlichen System dar, sondern fasst die Auslenkung der beiden orthogonalen Eigenformen
yi,ℜ und yi,ℑ zusammen. Der Vorteil der Darstellung mittels komplexer modaler Koordinaten q˜i
liegt darin, dass die Anregung der symmetrischen und antimetrischen Auspra¨gung jeder Mode
auf natu¨rliche Weise mit Hilfe des ohnehin komplexwertigen Fourier-Integrals berechnet werden
kann und die Darstellung der beiden Auspra¨gungen in einer Gro¨ße erfolgt. Die Ru¨ckrechnung








Damit stellt die berechnete Schwingung im Zeitbereich betrachtet einen Schwingungsvorgang mit
reellen Auslenkungen zu jedem Zeitpunkt dar. Die komplexen Werte dienen nur zur Beschreibung
der zeitlichen und ra¨umlichen Phasenlage der Schwingung im Frequenzbereich.
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3. Schwingungsanregung bei rotierenden Strukturen
Annahme 3: Die Rotation des Ko¨rpers und ihre Auswirkungen
Der Ko¨rper R rotiert um seine Symmetrieachse mit der Kreisfrequenz Ω im negativen Drehsinn.
Damit ergibt sich neben dem ko¨rperfesten Bezugswinkel φ ein raumfester Bezugswinkel α. Diese
stehen in folgender Beziehung:
φ = α+Ωt, α = φ− Ωt. (3.33)
Die Bewegungsgleichung 3.31 gilt im ko¨rperfesten Bezugssystem. Das bedeutet, dass die Rotation
des Ko¨rpers keinerlei Effekt auf das Schwingungsverhalten des Ko¨rpers hat. Alle Effekte, die
durch die Rotation hervorgerufen werden, beruhen demnach auf demWechsel des Bezugssystems.
Zur versta¨ndlicheren Darstellung werden die Symbole fu¨r ortsabha¨ngige Gro¨ßen mit dem Index
φ() gekennzeichnet, falls sie sich auf die ko¨rperfeste, und mit α(), falls sie sich auf die raumfeste
Konfiguration beziehen. Fu¨r die modalen Koordinaten q˜i(t) ist keine Indizierung erforderlich,
da sie keine ra¨umlich verteilten Gro¨ßen sind und nach Voraussetzung die Strukturschwingung
sowohl im rotierenden wie auch im raumfesten System darstellen.
3.2. Kinematische Betrachtung
Allgemeiner Bewegungszustand
Liegt eine Schwingung φu(φ, t) im ko¨rperfesten System vor, so kann diese u¨ber Gleichung 3.33
ins raumfeste Koordinatensystem u¨bertragen werden:
α~u(α, t) = φ~u(α+Ωt, t). (3.34)









φ~u(α+Ωt, t)︸ ︷︷ ︸
=~vconv
(3.35)
Gleichung 3.34 bedeutet, dass man zum Zeitpunkt t am Ort α die Verschiebung sehen kann,
die das materielle Teilchen φ, welches sich zu diesem Zeitpunkt am Ort α befindet, aufweist.
Anders ist es mit der Geschwindigkeit. Zum Zeitpunkt t beobachtet man am Ort α die Geschwin-
digkeit ~vmat des Teilchens, das sich zur gegebenen Zeit am Ort α befindet, u¨berlagert mit der
Geschwindigkeit ~vconv, die durch das ”Hereindrehen” der Verschiebung mit der Geschwindigkeit
Ω entsteht. Einen Sonderfall stellt die Messung am rotierenden System mit einem ortsfesten
Laservibrometer dar. Die Frequenzverschiebung, die der Messlaserstrahl bei der Reflexion am
bewegten Teilchen erfa¨hrt, stammt fu¨r jedes Photon des Strahls von der Interaktion mit einem
einzigen Teilchen. Daher ist in der so gemessenen Schwinggeschwindigkeit der konvektive Anteil
~vconv nicht enthalten. Fu¨r die Beschleunigung ergibt sich:
α~¨u(α, t) = φ~¨u(α+Ωt, t) + 2Ω
∂
∂φ








Beim ruhenden Ko¨rper sind die freien Schwingungen durch die Eigenformen yi bzw. y˜i sowie die
Eigenkreisfrequenzen ωi gegeben. Nach Annahme 3 sind dies auch die freien Schwingungen, die
er im rotierenden, ko¨rperfesten System ausfu¨hrt. Zu einer Eigenkreisfrequenz ωi geho¨ren die or-
thogonalen Eigenschwingungen yi,ℜ und yi,ℑ, die zur komplexen Eigenform y˜i zusammengefasst
werden ko¨nnen. Es muss neben der ra¨umlichen Phasenlage aber auch eine zeitliche Phasenlage
beru¨cksichtigt werden. Die freie Schwingung besitzt die Form:





jωit + qˆ−i e
− jωit) e jkiφ} . (3.37)













eine umlaufende Schwingform dar. Die Umlaufgeschwindigkeit und -richtung ko¨nnen ermittelt
werden, indem die Position φmax(t) des Maximums verfolgt wird, welches sich zur Zeit t = 0 am
Winkel φ = 0 befindet. Es gilt:
kiφmax(t) + ωit = 0⇒ φmax(t) = − 1
ki
ωit. (3.39)
Die Schwingform rotiert also mit der Kreisfrequenz ωiki in die negative Drehrichtung. Innerhalb
einer Schwingungsperiode fu¨hrt die Schwingform 1ki Umdrehungen aus, was dem Weiterdrehen
um genau eine vollsta¨ndige Sinusperiode der Schwingung auf dem Umfang entspricht. Analog
ergibt sich fu¨r qˆ+i = 0 und qˆ
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= yˆi cos(ωit) cos(kiφ). (3.40)
Dies kann man als stehende Welle mit cosinusfo¨rmigem Zeit- und Winkelverlauf verstehen. Fu¨r
beliebige Kombinationen von qˆ±i ∈
{±12 ,± j12} kann man stehende Wellen mit cosinus- bzw.
sinusfo¨rmigem Zeit- und Winkelverlauf erhalten.
W 7
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Abbildung 3.2.: U¨berlagerung zweier umlaufender Wellen zu einer stehenden Welle im ko¨rper-
festen System bzw. am ruhenden Ko¨rper
3Damit tritt willku¨rlicher Weise die maximale Amplitude am Winkel Null zur Zeit Null auf.
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3. Schwingungsanregung bei rotierenden Strukturen
Abbildung 3.2 zeigt als Beispiel eine Mode mit ki = 3. Zur Zeit t = 0 u¨berlagern sich eine
rechtslaufende und eine gleichgroße linkslaufende Welle zu einer Summenwelle der doppelten
Amplitude. Die umlaufenden Wellen besitzen zu jedem Zeitpunkt dieselbe maximale Auslen-
kung. Der Ort an dem diese auftritt, rotiert. Die Summenwelle steht. Liegen die Wellenberge
der beiden umlaufenden Wellen u¨bereinander, so bildet sich dort die maximale Amplitude der
Summenwelle aus. Bei t = 14T stehen sich die umlaufenden Wellen genau gegenphasig gegenu¨ber.
Die Summenwelle ist somit zu diesem Zeitpunkt gleich Null. nach einer weiteren Viertelperiode
u¨berlagern sich die beiden laufenden Wellen wieder gleichphasig. Die Summenwelle nimmt an
der Stelle, wo sie bei t = 0 eine Wellenberg aufwies, nun ihr Minimum an.
Nun werden die Schwingformen mittels Gleichung 3.34 im ortsfesten Bezugssystem dargestellt:





jωit + qˆ−i e












Es ergibt sich also eine Aufspaltung der Eigenkreisfrequenzen:
ω±i = ωi ± kiΩ. (3.43)
Die zu qˆ+i geho¨rige Kreisfrequenz ω
+
i ist gegenu¨ber ωi um den Betrag kiΩ erho¨ht wa¨hrend
die zu qˆ−i geho¨rige Kreisfrequenz ω
−
i sich um denselben Betrag verringert. Eine Erzeugung von
stehendenWellen durch Kombination von qˆ+i und qˆ
−
i kann nicht mehr erfolgen, da die Frequenzen
der dazu geho¨renden Schwingungen verschieden sind. Im Kontext erzwungener Schwingungen
werden die Kreisfrequenzen ω+i und ω
−
i als Frequenzen der Schwingungsantwort aufgefasst,
beziehen sich also nicht auf Eigenkreisfrequenzen. Wa¨hrend die Eigenschwingungen des Ko¨rpers
im ko¨rperfesten System als stehende wie auch als laufende Wellen interpretiert werden konnten,
ist im raumfesten System nur noch eine Beschreibung der Eigenschwingungen als laufende Wellen
mo¨glich.
Um die Laufwinkelgeschwindigkeit Ω± der Welle auf dem Referenzkreis zu berechnen, wird
ein Umlaufwinkel α±i (t) = Ω
±t gesucht, fu¨r den die Verschiebung αui(α±i (t), t) konstant ist.
Man kann sich vorstellen, dass α±i (t) der Ort ist, an dem sich ein Schwingungsknoten zur Zeit
t befindet. Es muss aber nicht zwingend ein Knoten verfolgt werden. Einsetzen in Gleichung






























Damit gilt auch hier in beiden Fa¨llen, dass sich die Schwingform innerhalb einer Schwingungs-
periode um eine Sinusperiode auf dem Umfang weiterdreht. Die Schwingform zu qˆ+i dreht sich
auf dem Rad in negativer Richtung, also mit dem Drehsinn des Rades. Ihre Rotationsgeschwin-
digkeit wird um die Winkelgeschwindigkeit Ω erho¨ht. Dabei steigt die Frequenz entsprechend
an. Dahingegen wird die Winkelgeschwindigkeit der gegenla¨ufigen Mode zu qˆ−i um den Betrag
Ω verringert. Dadurch sinkt die Frequenz.
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3.3. Erzwungene Schwingungen
Die Umlaufgeschwindigkeit einer in der ko¨rperfesten Betrachtung laufenden Welle wird je nach
Laufrichtung um Ω erho¨ht oder verringert. Eine stehende Welle in der ko¨rperfesten Konfiguration
zerfa¨llt bei Betrachtung in der ortsfesten Konfiguration in zwei gegenla¨ufige Wellen, die mit
unterschiedlicher Geschwindigkeit umlaufen, daher verschiedene Schwingfrequenzen aufweisen
und sich nicht mehr zu einer stehenden Welle u¨berlagern ko¨nnen.
3.3. Erzwungene Schwingungen
Dieser Abschnitt ist der Bestimmung Schwingungsantwort des Ko¨rpers R auf Kraftanregung
gewidmet. Es ist sowohl die Anregung bzw. Schwingung im ortsfesten als auch die im ko¨rperfesten
Bezugssystem von Interesse.
Es wurde die erzwungene Schwingung von rotierenden, rotationssymmetrischen Ko¨rpern berech-
net unter Beru¨cksichtigung der folgenden Faktoren:
– punkt- und linienfo¨rmige Kraftverteilung,
– Anregung im ortsfesten und ko¨rperfesten Bezugssystem,
– Beobachtung der Schwingungsantwort im ko¨rperfesten und ortsfesten Bezugssystem.
Dazu wird zuna¨chst mit Hilfe von Gleichung 3.31 die modale Schwingungsamplitude jeder Ei-
genform berechnet. Anschließend wird u¨ber Gleichung 3.32 die Schwingung des Ko¨rpers aus den
modalen Koordinaten bestimmt.
Ziel war es, die Effekte der Modellierungsmo¨glichkeiten der Anregungskraft auf die berechnete
Schwingungsantwort des Rotors zu bestimmen, um so die Anregungshypothesen nach Stu¨wing
[107, 108] und Thompson [111, 116] gegenu¨berstellen zu ko¨nnen. Neben dem in diesem Kapi-
tel pra¨sentierten Lastfall, der die Anregungssituation fu¨r das Rollgera¨usch beschreibt, sind im
Anhang A weitere Rechnungen dokumentiert. Einen U¨berblick gibt Tabelle 3.1.
3.3.1. Ortsfeste, harmonisch oszillierende Punktkraft
Die Kraft greift am Winkel αF mit der komplexen Amplitude Fˆ an und fu¨hrt dabei harmoni-
sche Oszillationen mit der Kreisfrequenz ω aus. Dieses Modell kann fu¨r die Modellierung der
Schwingung im Rad-Schiene-Kontakt eingesetzt werden, wenn dieser auf eine Kraftwirkung in
einem einzigen Punkt, dem sog. Kontaktpunkt, vereinfacht wird. Die Erregerfrequenz ω ist dann
als die Frequenz zu verstehen, die von der Wellenla¨nge λ der Lauﬄa¨chenrauheit angeregt wird,
wenn gilt:
2πvZug = λω. (3.47)
Die Kraft wird modelliert durch:
α





Eine Transformation ins ko¨rperfeste System ist notwendig, um die Anregung der einzelnen Ei-
genmoden berechnen zu ko¨nnen:
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Da die Anregung der i-ten Mode bei den Kreisfrequenzen ω−i = ω − kiΩ und ω+i = ω + kiΩ
erfolgt, wird der Lo¨sungsansatz entsprechend gewa¨hlt:
q˜(t) = qˆ−i e
j(ω−kiΩ)t + qˆ+i e
− j(ω+kiΩ)t. (3.52)
Daraus und aus einem Koeffizientenvergleich ergeben sich folgende Gleichungen:
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)2 − 2jξiω+i ωi . (3.55)

































)2 − 2jξiω+i ωi
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. (3.56)

















































In der materiellen Konfiguration betrachtet fu¨hrt der Ko¨rper fu¨r jede Eigenfrequenz auf Grund
der ortsfesten, harmonischen Krafterregung zwei umlaufende Schwingungen aus. Dabei gilt fu¨r
die Kreisfrequenz der Schwingung:
ω±i = ω ± kiΩ. (3.58)
Bei der ortsfesten Betrachtung der Schwingung auf Grund ko¨rperfester Anregung gibt es eben-
falls den Effekt der Schwingungsantwort in verschobenen Frequenzen, die symmetrisch um die
Erregerfrequenz verteilt sind. Im Unterschied dazu sind aber im Falle ortsfester Anregung
und ko¨rperfester Beobachtung die Amplituden der beiden umlaufenden Wellen φ~u
+
i (φ, t) und
φ~u
+





u−i den gleichen Nenner aufweist, ist er im nun besprochenen Fall verschieden. Resonanz tritt
auf, wenn4
ω±i = ω ± kiΩ = ωi ⇔ ω = ωi ∓ kiΩ. (3.59)
Dadurch verhalten sich φ~u
+
i (φ, t) und φ~u
+
i (φ, t) amplitudenma¨ßig ungleich und ko¨nnen im Falle
ki 6= 0 nicht mit der gleichen Frequenz in Resonanz erregt werden.
Beobachtet man die Schwingung vom ortsfesten Standpunkt, so ergibt sich:










































































































































In Gleichung 3.65 ist schließlich zu erkennen, dass sich die beiden orthogonalen Auspra¨gungen
der i-ten Mode wie zwei verschiedene Schwingformen mit den Eigenkreisfrequenzen ω±i ver-
halten. Die Eigenformen stellen umlaufende Wellen verschiedener Amplitude dar. Die Welle
mit der ho¨heren Frequenz rotiert mit dem Rad, die mit der niedrigeren gegen die Radumdre-
hung. Die modale Da¨mpfung ist dieselbe wie bei der urspru¨nglichen i-ten Mode des Ko¨rpers.
Die modale Masse ist im Vergleich doppelt so hoch. Wie bei einem stehenden linear elasti-
schen Ko¨rper la¨sst sich auch beim rotierenden Ko¨rper bei ortsfester Anregung und Beobachtung
das Schwingungsverhalten u¨ber die Eigenformen und ihre modalen Parameter beschreiben. Die
Schwingungsantwort erfolgt in der Anregungsfrequenz. Wa¨hrend schwach geda¨mpfte stehende
Ko¨rper jedoch stehende Wellen ausbilden, sind es beim rotierenden Ko¨rper, wenn er aus der
ortsfesten Konfiguration angeregt und beobachtet wird, rotierende Wellen. Diese rotieren so-
wohl mit als auch gegen die Ko¨rperrotation und ihre Umlaufkreisfrequenz entspricht nicht der




4Dies trifft fu¨r schwach geda¨mpfte Systeme in guter Na¨herung und fu¨r ungeda¨mpfte Systeme exakt zu.
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3. Schwingungsanregung bei rotierenden Strukturen
Tabelle 3.1.: U¨bersicht u¨ber die berechneten Lastfa¨lle zur Schwingungsanregung rotierender
Strukturen. Der Kreis in der Grafik stellt den Ko¨rper im ko¨rperfesten System dar.






A.1 auf Seite 225.
Die harmonische Anregung erfolgt – wie bei einem Versuch
mit Shaker-Anregung – an einem festen Punkt auf dem Rad.
Resonanz tritt auf, wenn Anregungsfrequenz und Eigenfre-
quenz u¨bereinstimmen. Es ergibt sich eine stehende Welle
als Schwingungsantwort. Aus der ortsfesten Konfiguration
betrachtet zerfa¨llt diese in zwei umlaufende Wellen gleicher




A.2 auf Seite 227.
Eine solche Anregung erfolgt beispielsweise durch das Rol-
len mit der statischen Radlast. Es werden die Moden mit
ki Durchmesserknoten in der Frequenz kiΩ angeregt. Orts-
fest betrachtet stellt sich eine statische Verformung ein. Zur







A.3 auf Seite 229.
Dieser Fall ist zum Beispiel bei Turbinen interessant, bei
denen ein Stator mit einer Anzahl an Schaufeln den Rotor
entsprechend anregen kann. Wenn kF die Ordnung der An-
regung auf dem Umfang ist, ko¨nnen nur Moden mit ki = kF
Durchmesserknoten angeregt werden. Auch hier ist die Ver-
formung ortsfest betrachtet statisch und das Resonanzschau-
bild – mit nur einer Harmonischen – gibt Aufschluss u¨ber die





3.3.1 auf Seite 33.
Dies modelliert die Anregung im Rad-Schiene-Kontakt
durch Rauheit. Alle Moden mit Amplituden auf dem Re-
ferenzkreis in Kraftrichtung ko¨nnen angeregt werden. Orts-
fest betrachtet ist die Schwingungsantwort eine U¨berlage-
rung umlaufender Wellen in der Anregungsfrequenz. Die Re-
sonanzfrequenzen der Moden mit ki > 0 spalten sich mit
ω±i = ω±kiΩ auf. Somit besitzen die gleich- und gegenla¨ufige
Welle zur i-ten Mode verschiedene Amplituden und ko¨nnen








A.4 auf Seite 230.
In diesem Fall ko¨nnen nur Moden mit ki = kF angeregt
werden. Im U¨brigen stimmt das Ergebnis mit dem vorigen
Lastfall hinsichtlich der Anregung qualitativ u¨berein.
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3.4. Anregungshypothese nach Stu¨wing
3.3.2. Zusammenfassung
Aus den Lo¨sungen der Bewegungsgleichung werden hinsichtlich der Schwingungsanregung rotie-
render Strukturen folgende Schlu¨sse gezogen:
– Bei punktfo¨rmig angreifender Kraft ko¨nnen alle Moden des Ko¨rpers, die in Kraftrichtung
am Angriffspunkt der Kraft eine Verformung aufweisen, zur Schwingung angeregt werden.
– Eine linienfo¨rmig verteilte Kraft auf dem Umfangskreis kann stets als Fourier-Reihe in
Harmonische zerlegt dargestellt werden. Eine Harmonische kann nur die Schwingungen
anregen, deren Anzahl an Durchmesserknoten der Ordnung der Harmonischen entspricht.
Es kann zur Analyse der Anregung ein Resonanzschaubild gezeichnet werden.
– Eine Struktur, egal ob stehend oder rotierend, antwortet auf eine harmonische Anregung
immer mit Schwingungen in der Anregungsfrequenz, wenn das Bezugssystem der Anregung
und der Beobachtung u¨bereinstimmen. Im ortsfesten System sind die Resonanzfrequenzen
jedoch nicht die Eigenfrequenzen des stehenden Systems, sondern sie sind gegenu¨ber diesen
um ±kiΩ verschoben.
– Stimmen Anregungs- und Antwortsystem nicht u¨berein, so kommt es zu einer Aufspal-
tung der Antwortkreisfrequenzen symmetrisch um die Anregungskreisfrequenz mit einer
Frequenz ±kiΩ.
– Bei ko¨rperfester Anregung sind die beiden umlaufenden Wellen von gleicher Amplitude,
andernfalls ist die Amplitude verschieden und es kann bei vorliegender Aufspaltung und
zeitharmonischer Kraft nur eine der beiden Wellen in Resonanz erregt werden.
Weiterhin kann Gleichung 3.65 als Lo¨sung fu¨r den Fall der punktfo¨rmigen, ortsfesten, harmoni-
schen Schwingungsanregung zur Berechnung der erzwungenen Schwingungen eines Eisenbahn-
radsatzes dienen.
3.4. Anregungshypothese nach Stu¨wing
In [107] und [108] wird die schalltechnische Strukturoptimierung von Eisenbahnra¨dern auf ei-
ner alternativen Anregungsbetrachtung begru¨ndet. Die Rauheit und Unrundheit des Rades sind
in natu¨rlicher Weise periodisch auf dem Radumfang angeordnet. Die meisten Schienenriffeln
haben Wellenla¨ngen, die wesentlich ku¨rzer sind als der Radumfang und daher in guter Na¨he-
rung auch als periodisch angesehen werden ko¨nnen. Die Anregung wird daher als eine auf dem
Radumfang periodische Kraftfunktion modelliert. Als Kraftfunktion wa¨hlt Stu¨wing eine Serie
von cosinusfo¨rmigen Kraftsto¨ßen, die gleichma¨ßig auf dem Radumfang angeordnet werden. Eine
Darstellung dieser als Fourier-Reihe erlaubt es, die periodische Kraftanregung bereits mit sechs
Harmonischen auf dem Radumfang als Linienkraft zu beschreiben. Eine freie Schwingung auf
dem Referenzkreis mit ki Durchmesserknoten beschreibt Stu¨wing durch die Funktion:
ui(φ, t) = u0 sin(kiφ) sin(ωit). (3.67)
Ausgangspunkt der Betrachtung bildet daher die Kraftfunktion fu¨r den j-ten von m Sto¨ßen. Die
Phasenlage des Stoßes wird so ausgerichtet, dass die Sto¨ße in ihrer Wirkung auf die Schwingform
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phasenrichtig addiert werden ko¨nnen:




kF die ganzzahlige Erregerordnung bzw. die Harmonische in der Fourier-Reihe,
b der Phasen-Korrekturterm, b = 2πkFki ,
a der Nullphasenwinkel, der sich so einstellt, dass die maximal mo¨gliche Erregerarbeit
geleistet wird und
F0 die Amplitude der Linienkraft
Stu¨wing berechnet nun in [108] die Erregerarbeit WErr, die eine solche Kraft im Resonanzfall












d φ dωit. (3.69)
Als Ergebnis erha¨lt er eine Erregerintensita¨t:

















Diese ist positiv fu¨r ganzzahliges ki = kF und gleich Null, wenn ki und kF ganzzahlig und
ungleich sind. Damit ist gezeigt, dass eine Mode mit ki Durchmesserknoten nur von einer har-
monischen Linienkraft der Ordnung kF = ki angeregt werden kann. Dieses Ergebnis a¨hnelt dem
aus Abschnitt A.4, wo ebenfalls ki = kF gelten musste, damit eine Anregung erfolgen kann.
Die Voraussetzungen fu¨r diese Anregungshypothese sind, dass die Kraft von Riffeln aufgebracht
wird und als Linienkraft wirkt. Dann kommt von den periodischen Riffeln nicht nur die erste
sondern alle Harmonischen zur Anregung und die kF -te Harmonische regt nur Moden mit kF
Durchmesserknoten an. Dadurch wird der Erregerfrequenzbereich nach Stu¨wing eingeschra¨nkt,
da die hochfrequenten Moden mit vielen Durchmesserknoten durch die kF -te Harmonische einer
niedrigeren Riffelfrequenz angeregt wird. Als Erregerfrequenz versteht er die U¨berrollfrequenz
von Riffeln auf Rad und Schiene. Fu¨r ein Gu¨terwagenrad mit einer Maximalgeschwindigkeit von
120kmh grenzt Stu¨wing den Bereich der am ha¨ufigsten auftretenden Riffelfrequenzen auf 555Hz
bis 1111Hz ein. Die Empfindlichkeit gegen die Anregung analysiert Stu¨wing im Resonanzschau-
bild.
Ein solches Resonanzschaubild wird in Abbildung 3.3 gezeigt. Auf der Abszisse werden die Erre-
gerfrequenzen im Sinne der Riffelfrequenzen aufgetragen. Die roten vertikalen Linien markieren
den Erregerfrequenzbereich. Die Eigenfrequenzen des Rades werden durch eine waagerechte Li-
nie im Diagramm kenntlich gemacht. Zusa¨tzlich werden die Ordnungen als ansteigende Geraden
eingezeichnet. Jeder Schnittpunkt einer Ordnungslinie mit einer waagerechten Eigenfrequenz-
Linie stellt eine potenzielle Resonanz dar. Jedoch werden nur die Moden angeregt, fu¨r welche
die Ordnung der Mode mit der Erregerordnung u¨bereinstimmt. Alle anderen potenziellen Reso-
nanzen sind nur so genannte Scheinresonanzen, die nicht zu Schwingung oder Schallabstrahlung
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Abbildung 3.3.: Resonanzschaubild des Rades Bauart 004 aus [107]
fu¨hren, da die Erregerarbeit auf dem Radumfang zu Null wird. Die Punkte, die zu Moden mit
verschiedener Zahl an Durchmesserknoten, aber gleicher dominierender Verschiebungsrichtung
und gleicher Anzahl an Kreisknoten geho¨ren, werden durch eine Linie verbunden. So entsteht
das Resonanzschaubild.
Leicht ist hier abzulesen, welche Moden innerhalb des Erregerfrequenzbereichs liegen und somit
potenziell akustisch problematisch sind. So liegen die A0-Moden weitgehend unterhalb der nied-
rigsten Anregungsfrequenz. Die R0- und A1-Moden hingegen liegen innerhalb des Bereichs und
werden somit angeregt. Mit Hilfe struktureller Vera¨nderung des Rades sollen diese Moden aus
dem Erregerfrequenzbereich herausgebracht werden.
Im Projekt ”Leises Rad” [107] und im Projekt LZarG [62] wurde die Struktur hinsichtlich einer
mo¨glichst großen Eigenfrequenz der Mode A1,2 also einer axial dominierten Schwingform mit
einem Kreis- und zwei Durchmesserknoten, optimiert. Damit gelang es jeweils, die A1-Moden
aus dem Erregerfrequenzbereich nach oben hin zu verdra¨ngen.
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Abbildung 3.4.: Zerlegung der Bewegung des Ko¨rpers in Starrko¨rperbewegung und Verformung
in der ALE-Betrachtungsweise nach Nackenhorst [82]
3.5. Modellierung der Radrotation mit Hilfe der ALE-Methode
Eine Modellierungstechnik, welche neben der Rotation des Bezugssystems auch die Fliehkraft,
Kreiseleffekte und die Corioliskraft beru¨cksichtigen kann, ist durch die ALE-Methode, vgl.
Nackenhorst [82] bzw. Damme [23], gegeben. Hier erfolgt die Beru¨cksichtigung der Rotation
bereits im FE-Modell, und es la¨sst sich die Dynamik des Radsatzes direkt in der ortsfesten
Konfiguration untersuchen.
Abbildung 3.4 veranschaulicht, wie die Bewegung des Rades in ihre Anteile Starrko¨rperbewegung
und Verformung (z. B. Schwingung) zerlegt wird. In der Kontinuumsmechanik der Festko¨rper,
vgl. bspw. Altenbach [15], wird gewo¨hnlich zwischen der Ausgangskonfiguration X ∈ R des
Ko¨rpers, d. h. der unverformten Lage aller seiner Punkte und der Momentankonfiguration x ∈
Φ(R), der Lage seiner Punkte im verformten Zustand, unterschieden. Die Funktion
~x = Φ( ~X, t) (3.71)
beschreibt zu einer Zeit t, an welchem Ort sich das materielle Teilchen befindet, welches zur
Anfangszeit t = t0 den Ort ~X besetzte. Identifiziert man durch den Ort ~X das dazugeho¨rige
Teilchen, so la¨sst sich die Verformung des Ko¨rpers durch die Verschiebung ~u aller seiner Teilchen
folgendermaßen beschreiben:
~u = ~x− ~X = Φ(X, t)− ~X. (3.72)
Ziel der mechanischen Beschreibung ist es, mit kontinuumsmechanischen Mitteln ein Differenzi-
algleichungssystem fu¨r die ra¨umliche und ggf. zeitliche Verteilung der Verschiebung ~u in Folge
einer gegebenen Last anzugeben und diese, mit meist numerischen Mitteln wie z. B. finiten Ele-
menten, zu lo¨sen. Entscheidend hierbei ist die Konfiguration, u¨ber der die ra¨umliche Verteilung
der Verschiebungsgro¨ße ~u dargestellt wird. Verwendet man dazu die Ausgangskonfiguration, also
~u = ~u( ~X, t), (3.73)
so spricht man von der Lagrange’schen Betrachtungsweise. Das FE-Gitter, mit dem der Raum
R diskretisiert wird, stellt folglich eine Vernetzung des materiellen Ko¨rpers dar. Verwendet man
hingegen die Momentankonfiguration, so stellt
~u = ~u(~x, t) (3.74)
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die Verschiebung des Teilchens dar, welches sich zur Zeit t am Ort ~x befindet. Das Material
fließt gleichsam durch das Gitter. Dies ist die Euler’sche Betrachtungsweise.
Bei der ALE-Formulierung wird die Beschreibung der Verschiebung weder u¨ber der Ausgangs-
noch u¨ber der Momentankonfiguration vorgenommen, sondern es wird eine Referenzkonfigura-
tion Ψ(R) mit der Koordinate ~χ eingefu¨hrt, siehe Abbildung 3.4, und die Verschiebung dann
als
~u = ~u(~χ, t) (3.75)
beschrieben. Bei der Modellierung des rotierenden Rades wird als Referenzkonfiguration ~χ gera-
de die raumfeste Konfiguration im Sinne dieses Kapitels gewa¨hlt. Die Bewegung eines Teilchens
auf dem rotierenden Ko¨rper kann in drei Teile zerlegt werden: die Translation, die beispiels-
weise beim Abrollen eines Rades auftritt wird ignoriert, da sie, als gleichfo¨rmig angenommen,
auf die Impulsbilanz der Teilchen keinen Einfluss hat. Um zu einem konsistenten Modell zu
kommen, bei dem auch der Kontakt zum Fahrweg eine Rolle spielt, wird bspw. bei Damme
[23], zum Ausgleich dieser als linear und gleichfo¨rmig bewegt modelliert. Die Rotation wird
als Fu¨hrungsbewegung Ψ eingebracht und stellt die Relativbewegung zwischen der materiellen
und der Referenz-Konfiguration dar. Die Verformung des Ko¨rpers, die der Drehbewegung selbst
u¨berlagert ist – sei es eine Starrko¨rperbewegung oder eine Verformung mit Verzerrung – wird
mittels der Verschiebung ~u(~χ) dargestellt und ist der eigentliche Gegenstand der ALE-Methode.
Fu¨r die Herleitung der Bewegungsgleichungen wird auf Nackenhorst [82] und Lein [71] verwiesen.
Um den Effekt der Formulierung auf die Form der Bewegungsgleichung zu verdeutlichen, genu¨gt
jedoch bereits eine Betrachtung der materiellen Geschwindigkeit. Eine Basis der Bewegungsglei-













mit der Dichte ̺, der Volumenkraftdichte~b und dem Spannungsvektor ~t in Normalenrichtung auf
der Oberfla¨che ∂Φ(R) des verformten Ko¨rpers Φ(R). In Gleichung 3.76 kommt die Geschwin-
digkeitsa¨nderung ~a = ∂∂t~v des materiellen Teilchens vor. Fu¨r die Geschwindigkeit ~v gilt:
~v = ~˙x = ~˙u. (3.77)
Wird die Bewegung in der Ausgangskonfiguration beschrieben, so gilt einfach:
~v( ~X, t) =
∂
∂t
~u( ~X, t), (3.78)
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mit der ra¨umlichen Ableitung (Jacobi-Matrix) der Verformung ~u nach der ra¨umlichen Variablen
~χ der Referenzkonfiguration und der Fu¨hrungsgeschwindigkeit ~w, die die Geschwindigkeit der




~u(~χ, t) + 2Grad
∂
∂t
~u(~χ, t)w + Grad(Grad~u(~χ, t) ~w) ~w. (3.81)
Die materielle Beschleunigung setzt sich folglich aus drei Termen zusammen. Der erste Term
ist die zweite Zeitableitung der Verschiebung, wie sie aus Beschreibungen in der Lagrange’schen
Formulierung bekannt ist. Der zweite Term beschreibt eine Beschleunigung durch das ”Her-
eintragen” des Teilchens mit der Fu¨hrungsgeschwindigkeit ~w in ein Gebiet mit anderer Verfor-
mungsgeschwindigkeit ∂∂t~u(~χ, t). Der dritte Term stellt die Beschleunigung des Teilchens dar, die
es dadurch erfa¨hrt, dass es durch die Fu¨hrungsbewegung in ein Gebiet mit anderer Verschiebung
~u hinein transportiert wird.
Man beachte, dass alle drei Terme von ~u abha¨ngen und somit zu Null werden, wenn es keine
Verformung ~u gibt, sondern nur die Fu¨hrungsbewegung ~w wirkt. Damit entha¨lt die materi-
elle Beschleunigung nach Nackenhorst keine Zentripetalbeschleunigung ~az = Grad~w ~w, die es
beispielsweise in Folge einer Rotation geben mu¨sste. Alle drei Terme fu¨r die materielle Be-
schleunigung sind linear in ~u und mu¨ssen im Rahmen der Impulsbilanz selbst bei linearisierten
Bewegungsgleichungen beru¨cksichtigt werden. Sie modellieren dort Tra¨gheitseffekte und gehen in
die Massen-, ”Da¨mpfungs”- und Steifigkeitsmatrix ein. Es ergibt sich nach Nackenhorst [82] die
Formulierung der Bewegungsgleichung in der ALE-Formulierung nach dem Prinzip der virtuellen
Arbeit: ∫
Ψ(R)




















































Darin werden folgende Bezeichnungen verwendet:
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~u Verschiebung dargestellt u¨ber der Referenzkoordinate ~χ,
Grad Jacobi-Matrix bezu¨glich der Referenzkoordinate ~χ,
̺ Dichte des Materials; Es wird vorausgesetzt dass diese konstant und in der
Ausgangs- und Referenzkonfiguration gleich ist. Es gelte daher: Div ~w = 0;
δ~u virtuelle Verschiebung.
Setzt man die Fu¨hrungsgeschwindigkeit ~w zu Null, so entfallen alle Terme außer K1,M1, FV , FO
und es entsteht die bekannte Bewegungsgleichung fu¨r das elastische Kontinuum in der Lagrange-
Formulierung. Die Terme D1, D2 und K2 ko¨nnen wie bereits bei der Betrachtung von Gleichung
3.81 als virtuelle Arbeit von Tra¨gheitskra¨ften verstanden werden, die dadurch entstehen, dass
die Materie sich mit der Fu¨hrungsgeschwindigkeit ~w durch das Verformungsfeld ~u(~χ, t) bewegt.
Die Terme DR und KR bilanzieren virtuelle Arbeit am Rande des Berechnungsgebietes. Sie
sind lokal mit dem Faktor ~w · ~n gewichtet. Virtuelle Arbeit wird also nur geleistet, wenn die
Fu¨hrungsbewegung Material u¨ber den Rand hinweg aus dem Berechnungsgebiet heraus oder in
dieses hinein transportiert und kann als ein Impulstransport u¨ber den Rand verstanden werden.
Beim rotierenden Rad tritt dies nicht auf, da die Rotationsbewegung stets parallel zur kreisrun-
den Umfangslinie verla¨uft. Daher kann in diesem Fall auf eine Diskretisierung der beiden Terme
verzichtet werden.
Wa¨hrend Damme und Nackenhorst sich in [23, 82] auf quasi-statische Pha¨nomene beschra¨nken,
bei denen die Verformung, ko¨rperfest betrachtet, zeitlich unvera¨nderlich ist, wird in den Di-
plomarbeiten von Lein [71] und Kretzschmar [69] die ALE-Methode auf die Schwingung der
Eisenbahnra¨der angewendet. Dazu wird Gleichung 3.82 mit Hilfe von finiten Elementen diskre-





u˙+ (K −W +KR)u = f . (3.83)
Darin sind:
u der Vektor der Knotenverschiebungen,
M , K die Massenmatrix und die Steifigkeitsmatrix. Diese sind identisch mit den
Systemmatrizen in der konventionellen FEM.
G = G1 −GT1 Diese schiefsymmetrische, gyroskopische ALE-Matrix steht in der Bewe-
gungsgleichung an der Stelle einer Da¨mpfungsmatrix. Sie fu¨hrt jedoch
nicht zu einem geda¨mpften System. Die freien Schwingungen des Systems
klingen trotz der Beru¨cksichtigung der Matrix G nicht ab. Der Effekt die-
ser Matrix ist nach Lein [71] und Kretzschmar [69] die Aufspaltung der
Eigenfrequenzen am rotierenden Rad. Sie ist linear von der Fu¨hrungsge-
schwindigkeit ~w bzw. der Radrotationsgeschwindigkeit Ω abha¨ngig.
W Die ALE-Intertialmatrix W steht an der Stelle einer Steifigkeitsmatrix
und hat eine Verringerung der Eigenfrequenzen zur Folge, die mit dem Ef-
fekt des ”Spin Softening” in Verbindung gebracht werden kann. Sie ha¨ngt
quadratisch von ~w bzw. Ω ab.
DR, KR Diese Matrizen stellen die Diskretisierung der Terme KR und DR aus
Gleichung 3.82 dar.
f Dieser Vektor entha¨lt die Knotenlasten aus Punkt-, Linien-, Fla¨chen-, und
Volumenlasten.
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Abbildung 3.5.: Axiale Eigenschwingform A0,2 (762Hz) einer rotierenden Scheibe aus [69]
Die freien Schwingungen des Systems findet man mit Hilfe des Ansatzes
u(t) = uˆeλt, (3.84)
mit dem sich damit aus Gleichung 3.83 das Eigenwertproblem (EWP){
λ2M + λ (G+DR) + (K −W +KR)
}
uˆ = 0 (3.85)
ergibt. Lein und Kretzschmar lo¨sen dieses quadratische EWP mittels U¨berfu¨hrung in ein lineares
EWP der doppelten Dimension. Es zeigt sich dabei, dass die Eigenwerte λ rein imagina¨r sind,
so dass sich ungeda¨mpfte freie Schwingungen ergeben.
Als Ergebnis der Modalanalyse eines mit der ALE-Methode modellierten, mit der Winkelge-
schwindigkeit Ω rotierenden Rades erha¨lt man dessen Eigenfrequenzen und Eigenschwingformen
direkt im ortsfesten Referenzsystem. Lein [71] untersuchte mit zweidimensionalen Scheibenele-
menten ausschließlich radiale Schwingungen und Torsion, bei Kretzschmar wurde die Diskre-
tisierung um dreidimensionale Elemente erweitert, so dass auch die Untersuchung der axialen
Schwingungen mo¨glich wurde.
Beide Arbeiten zeigten im Vergleich der radialen und Torsions- Eigenschwingungen einer ro-
tierenden Kreisscheibe u¨bereinstimmende Ergebnisse. Die Eigenschwingungen der rotierenden
Scheibe zeigen im Rahmen der Genauigkeit der FE-Berechnung dieselbe Verformung des Ko¨rpers
wie die der stehenden Scheibe. Fu¨r die radialen und axialen Moden kann eine sinus- bzw. cosi-
nusfo¨rmige Verteilung der Verschiebung auf jedem Umfangskreis des Ko¨rpers gefunden werden.
Gibt es hierbei Nulldurchga¨nge, also Durchmesserknoten, so spalten sich die Eigenfrequenzen auf
und man findet die Mode einmal mit verringerter und einmal mit im Gegensatz zur stehenden
Scheibe erho¨hter Eigenfrequenz vor. Die dazu geho¨rigen Eigenschwingformen stellen umlaufen-
de Wellen dar analog zu den Betrachtungen aus Abschnitt 3.2. Die Eigenform zur verringerten
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Eigenfrequenz rotiert gegen den Drehsinn des Rades, die zur erho¨hten Eigenfrequenz rotiert in
Richtung der Radrotation.
Ein Beispiel hierfu¨r zeigt Abbildung 3.5 aus [69]. Die Abbildung stellt die axiale Scheiben-
Fa¨cherschwingungsmode A0,2 fu¨r eine im Uhrzeigersinn rotierende Scheibe dar. Die dargestellte
Eigenfrequenz ist die niedrigere der beiden fu¨r die A0,2-Mode berechneten Eigenfrequenzen. Die
gegen den Rotationssinn umlaufende Welle legt wa¨hrend einer Schwingungsperiode den halben
Radumfang, also einen Winkel von 180Grad, zuru¨ck.
In allen bis hier angesprochenen Punkten ko¨nnen die Aussagen aus Abschnitt 3.2 bezu¨glich des
Eigenschwingverhaltens rotierender Ko¨rper besta¨tigt werden. Zusa¨tzlich fand Lein eine nichtli-
neare Entwicklung der Eigenfrequenzen unter steigender Drehzahl. Jedoch war es hierzu no¨tig,
eine radial wesentlich weichere Struktur, einen Kreisring, zu untersuchen. Daru¨ber hinaus musste
die Rotationskreisfrequenz stark gesteigert werden auf etwa 1000 1s , um die Effekte hervorzuru-
fen. Bei Eisenbahnrad-a¨hnlichen Strukturen konnte bis zur ho¨chsten untersuchten Fahrgeschwin-
digkeit von 210 kmh , was einer Rotationskreisfrequenz Ω = 134
1
s entspricht, keine nichtlineare
Entwicklung gefunden werden. Dies kann im Falle des Eisenbahnrades als eine Besta¨tigung der
Annahme 3 aus Abschnitt 3.1 gesehen werden, dass der rotierende Ko¨rper, ko¨rperfest betrachtet,
in seinem Schwingungsverhalten durch die Rotation nicht beeinflusst wird.
Zwei Effekte wurden dennoch von Lein und Kretzschmar benannt, die bereits bei niedrigen
Drehzahlen auftreten und in den Ergebnissen von Abschnitt 3.2 nicht zu beobachten waren. Zum
einen ist dies die Pulsation. Der Effekt ist in Abbildung 3.5 sichtbar. Die maximale Amplitude
der Schwingung rotiert nicht nur auf dem Scheibenumfang, sondern sie schwankt zudem. So
ist sie bei t = 28T erkennbar geringer als bei t = 0. Bei den Moden A1,x mit Kreisknoten
ist der Effekt wesentlich sta¨rker ausgepra¨gt. Dort ist, beispielsweise fu¨r die Mode A1,2, bei
t = 28T die Schwingungsamplitude auf dem gesamten, rotierenden Ko¨rper gleich Null. Dieses
Pulsationsverhalten kommt bei Kretzschmar [69] nur bei den axialen Moden vor und bei Lein
wurde es nicht gefunden. Eine Erkla¨rung hierfu¨r konnte noch nicht gegeben werden.
Der zweite beobachtete Effekt betrifft die Aufspaltung der Eigenfrequenzen. Diese trat bei Vor-
handensein von Durchmesserknoten stets auf, wobei allerdings die Abweichung von der Eigen-
frequenz des ruhenden Rades nicht gleich ±kiΩ fu¨r alle Moden sein muss. Fu¨r axiale Moden
ermittelte Kretzschmar diesen Zusammenhang in guter Na¨herung. Fu¨r radiale Moden jedoch
treten deutliche Abweichungen auf. Lein fasst dies in Abbildung 3.6 zusammen. Nach Gleichung
3.43 mu¨sste die durch ki geteilte Abweichung der rotierenden von der stehenden Eigenfrequenz
14.2Hz betragen, ist aber in den Berechnungsergebnissen stets geringer. Bei der Mode R0,2
betra¨gt sie nur ca. 9Hz. Bei gro¨ßerem ki na¨hert sich die Abweichung den erwarteten 14.2Hz
an. Dass dies kein Effekt einer zu groben Diskretisierung ist, zeigt Lein durch die Betrachtung
dreier verschieden feiner Netze. Dabei weichen die Ergebnisse des mittleren und feinen Netzes
kaum voneinander ab. Die Aufspaltung verla¨uft jedoch nahezu linear u¨ber der Kreisfrequenz
Ω. Kretzschmar berechnet die verringerte Aufspaltung fu¨r radiale Schwingformen analog. Fu¨r
axiale Schwingformen hingegen tritt sie nicht auf.
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Abbildung 3.6.: Aufspaltung der Eigenfrequenzen in Abha¨ngigkeit von der Anzahl der Durch-
messerknoten nach Lein [71]
3.6. Experimentelle Untersuchung zum Eigenschwingverhalten eines
Modellradsatzes
Im Rahmen des Projekts LZarG [61] wurde der in Abbildung 3.7 gezeigte Pru¨fstand aufgebaut,
auf dem Schwingungsuntersuchungen an Modellradsa¨tzen im Maßstab 1:2 mo¨glich sind. Dieser
wurde genutzt, um die in diesem Kapitel vorgestellten Anregungshypothesen so weit wie mo¨glich
mit Versuchsergebnissen zu u¨berpru¨fen.
3.6.1. Aufbau und Funktionsweise des Pru¨fstands
Der Pru¨fstand besitzt einen elektrischen Antrieb, der den Radsatz u¨ber eine an der Radsatz-
welle angreifende Reibradwelle in Rotation versetzen kann. Des Weiteren verfu¨gt er u¨ber einen
elektromagnetischen Schwingungserreger. Dieser kann in axialer Richtung Kra¨fte am Radkranz
des rotierenden Rades aufbringen. So ist es mo¨glich, die axialen Schwingformen des Radsatzes
anzuregen. Der Erreger besteht aus zwei Spulen auf einem U-fo¨rmigen Kern, von denen eine u¨ber
einen Leistungsversta¨rker mit einem beliebigen Spannungssignal gespeist werden kann, wa¨hrend
in der anderen ein Gleichstrom fließt, der die Anregungswirkung versta¨rkt. Genaueres ist dem
Bericht [61] zu entnehmen. Die Spannung im Erreger und die dadurch bewirkte Anregungskraft
auf den Radkranz stehen in einem nichtlinearen Zusammenhang. Daher wird durch ein har-
monisches Spannungssignal eine periodische Kraft erzeugt, deren Grundharmonische jedoch die
gro¨ßte Erregerwirkung aufweist.
46
3.6. Experimentelle Untersuchung zum Eigenschwingverhalten eines Modellradsatzes
Abbildung 3.7.: Der Radsatz-Modellpru¨fstand
Wenn das Rad rotiert, sind nur beru¨hrungslose Messverfahren oder die Messung mittels Teleme-
trie geeignet, um die Schwingung des Rades zu messen. Am Lehrstuhl steht ein Scanning-Laser-
Vibrometer der Firma Polytech zur Verfu¨gung. Dieses kam im Rahmen des LZarG-Projekts
mehrmals am Pru¨fstand zu Einsatz [60], um Eigenschwingformen verschiedener Versuchsradsa¨tze
zu bestimmen. Die Vorgehensweise hierzu wurde von Hinze in dessen Diplomarbeit [46] erar-
beitet. Das Laser-Doppler-Vibrometer (LDV) ist in der Lage, die Schwinggeschwindigkeit einer
Struktur zu messen. Dazu wird ein Messlaserstrahl auf die zu messende Oberfla¨che geleitet. Dort
wird er reflektiert, wobei es auf Grund des Doppler-Effekts zu einer Frequenzverschiebung des
Lichts kommt, die proportional zur Schwinggeschwindigkeit ist. Diese wird mittels einer Inter-
ferenz mit dem urspru¨nglichen Laserstrahl detektiert. Essentiell fu¨r dieses Messprinzip ist, dass
der Laserstrahl von der Struktur mo¨glichst vollsta¨ndig in den Detektor des LDV hinein reflek-
tiert wird. Dies ist insbesondere beim rotierenden Radsatz nicht immer zu erreichen, so dass
mit der Signalsta¨rke die Messgenauigkeit und -verla¨sslichkeit zuru¨ckgehen. Um die Reflexion
zu verbessern, wurde auf die Stirnseite des zu messenden Rades Entwicklerspray aufgespru¨ht,
dessen eigentlicher Zweck das Sichtbarmachen von Tinte bei Rissuntersuchungen ist und welches
die am LDV bestimmte Signalsta¨rke deutlich erho¨ht. Mit dem LDV lassen sich auf Grund des
Messprinzips prinzipiell nur Schwingungen in Richtung des Laserstrahls messen. Daher wird es
in axialer Richtung vor dem angeregten Rad positioniert.
3.6.2. Vorgehensweise
Ziel der Untersuchung ist es, die freien Schwingungen des rotierenden Radsatzes bei Betrachtung
in der ortsfesten Konfiguration zu bestimmen. Dabei sollen die in den vergangenen Abschnitten
pra¨sentierten Hypothesen und Ergebnisse mo¨glichst u¨berpru¨ft werden. Folgende Fragen sollen
beantwortet werden:
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Abbildung 3.8.: Vorgehensweise bei der Bestimmung der Schwingform und Schwingungsantwort
am Radsatzpru¨fstand mit dem Laser-Doppler-Vibrometer
1. Gibt es eine Aufspaltung der Eigenfrequenzen am rotierenden Rad und wie groß ist diese
in Abha¨ngigkeit von der Anzahl der Durchmesserknoten?
2. Sind die Eigenschwingformen aus ortsfester Betrachtung umlaufende Wellen?
3. Ist der bei Kretzschmar [69] aufgetretene Effekt der Pulsation zu beobachten?
4. Gilt die Stu¨wing’sche Hypothese, dass Erreger- und Modenordnung u¨bereinstimmen mu¨ssen,
da es sonst zur Scheinresonanz und damit zu keiner Anregung kommt?
Zuna¨chst ist festzustellen, dass die freien Schwingungen des Rades u¨ber den Effekt der Resonanz
zuga¨nglich sind, wie es beispielsweise von Ewins [33] ausfu¨hrlich beschrieben wird. Grundsa¨tzlich
wird die Struktur mittels einer Kraft zu Schwingungen angeregt und die Schwingung gemessen,
wobei in diesem Fall das LDV zum Einsatz kommt. Zweckma¨ßiger Weise werden die Signale aus
Erregungs- und Schwingungsmessung dann einer FFT unterzogen. Wurde zusa¨tzlich die Kraft
gemessen und FFT-transformiert, so kann aus den Quotienten der Fourier-Koeffizienten die
U¨bertragungsfunktion berechnet werden. Die Erregerkraft kann am verwendeten elektromagne-
tischen Erreger nicht gemessen werden.
Die Eigenfrequenzen der Struktur treten in der gemessenen U¨bertragungsfunktion als Spitzen
hervor und ko¨nnen daher durch Peak Picking, vgl. Ewins [33], gefunden werden. Aus den LZarG-
Versuchen [60] sind die Eigenfrequenzen des stehenden Rades bereits bekannt. Zu ihrer Ermitt-
lung kam die Anregung mit einem Impulshammer zum Einsatz, bei der die Struktur in einem
breiten Frequenzbereich angeregt wird.
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Am rotierenden Rad steht nur der elektromagnetische Erreger zur Verfu¨gung. Daher muss ein
geeignetes Erregersignal generiert werden, um die gewu¨nschten Schwingungen anzuregen. Um
die Aufspaltung der Eigenfrequenzen und die Erregbarkeit von Moden am rotierenden Rad nach-
weisen zu ko¨nnen (Fragen 1 und 4), genu¨gt eine harmonische Anregung nicht, da die Resonanz-
frequenz mit der Drehzahl variiert und daher a priori nicht bekannt ist. Eine mo¨gliche Anregung
wa¨re das weiße Rauschen, welches alle Frequenzen5 anregt. Durch die Verteilung der Erregerleis-
tung auf einen breiten Frequenzbereich konnten jedoch keine befriedigend großen Schwingungs-
amplituden am Rad bewirkt werden. Daher wird ein Chirp-Signal verwendet, siehe Abbildung
3.8, welches durch einen Gleitsinus die Frequenzen innerhalb eines wa¨hlbaren Bandes f ∈ [f1, f2]
anregt. Hiermit war eine ausreichend starke Anregung zu realisieren. Die Grenzfrequenzen f1
und f2 sind so zu wa¨hlen, dass die aufgespaltenen Resonanzfrequenzen sicher im Anregungs-
intervall enthalten sind. Die Vorgehensweise fu¨r die Messung ist im linken Ablaufschema von
Abbildung 3.8 dargestellt, welches fu¨r verschiedene Drehfrequenzen Ω durchgefu¨hrt wird, um
die Aufspaltung der Resonanzfrequenzen detektieren zu ko¨nnen. Die Kraft kann nicht gemes-
sen werden. Daher muss angenommen werden, dass die Erregerkraft jeweils auf dem gewa¨hlten
Anregungsband u¨ber der Frequenz anna¨hernd konstant ist. Es genu¨gt, die Schwingung in einem
Punkt zu messen und den Betrag der Schwingschnelle u¨ber der Frequenz aufzutragen. So ko¨nnen
die Resonanzfrequenzen als Peaks des Schnellespektrums gefunden werden. Um ein regelma¨ßi-
ges Spektrum zu erhalten, wurde jede Messung bis zu 40-mal wiederholt und die komplexen
Fourier-Koeffizienten der jeweils gemessenen Schwingschnelle daraus gemittelt.
Es wurden die Eigenmoden A0,0, A0,2, A0,3 und A0,4 untersucht. Nach Gleichung 3.65 und
nach den Ergebnissen, die mit der ALE-Methode berechnet wurden, ist zu erwarten, dass die
Resonanzfrequenz der Mode A0,0 u¨ber der Drehfrequenz konstant bleibt, wa¨hrend sich die Reso-
nanzfrequenz der Moden A0,2 bis A0,4 linear abha¨ngig von der Anzahl der Durchmesserknoten
aufspaltet. Eine Mode der Ordnung Null, also die A0,0, sollte nach der Stu¨wing’schen Anregungs-
hypothese nicht am rotierenden Rad anzuregen sein. Des Weiteren sieht diese kein Aufspalten
der Resonanzfrequenz vor.
Eine zweite Vorgehensweise zur Messung ist in Abbildung 3.8 rechts dargestellt. Hier wird das
Vibrometer in seiner Scanning-Funktion eingesetzt. Auf einem Messgitter, wie in der Abbildung
angedeutet, bestehend aus konzentrischen Messkreisen, werden alle Punkte der Reihe nach an-
gefahren und in jedem Punkt die Schwingschnelle bestimmt. Zusa¨tzlich wird ein Referenzsignal
immer am selben Punkt simultan aufgenommen, um die verschiedenen Messpunkte phasenma¨ßig
in Beziehung zu setzen. Die gemessene Schwingung kann dann in der Auswertungssoftware fre-
quenzselektiv mittels FFT ausgewertet und phasenrichtig animiert werden. So ist sowohl die
Schwingform als auch deren ggf. vorhandene Laufrichtung und Pulsation zu erkennen. Auf die-
se Weise sollen die Fragen 2 und 3 beantwortet werden. Außerdem liefert diese Messung den
Nachweis, dass es sich bei einem gemessenen Peak tatsa¨chlich um eine Resonanz der betref-
fenden Mode handelt. Es wurden pro Messpunkt die Fourier-Koeffizienten aus fu¨nf Messreihen
gemittelt.
5Natu¨rlich sind reale Signale in ihrem Frequenzgehalt nach oben und unten begrenzt und mu¨ssen so eingestellt
werden, dass die beno¨tigten Erregerfrequenzen im Spektrum der Anregung vertreten sind.
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Tabelle 3.2.: Am Radsatz-Modellpru¨fstand durchgefu¨hrte Versuche
Nr Vorgehen Radsatzdrehfrequenz Anregungsfrequenz
A1 Schnellespektrum A0,0 {0, 1, . . . , 10, 12, 14, . . . , 28}Hz f ∈ [645, 690]Hz
A2 Schnellespektrum A0,2 {0, 1, . . . , 10, 12, 14, . . . , 30}Hz f ∈ [880, 1060]Hz
A3 Schnellespektrum A0,3 {0, 1, . . . , 10, 12, 14, . . . , 30}Hz f ∈ [2235, 2450]Hz
A4 Schnellespektrum A0,4 {0, 1, . . . , 9}Hz f ∈ [4020, 4130]Hz
B1 Scan A0,0 0Hz 675Hz
B2 Scan A0,0 20Hz 659Hz
B3 Scan A0,2 0Hz 969Hz
B4 Scan A0,3 0Hz 2339Hz
B5 Scan A0,3 10Hz 2312Hz, 2375Hz
B6 Scan A0,4 0Hz 4080Hz
B7 Scan A0,4 10Hz 4004Hz
Tabelle 3.2 zeigt eine Auflistung der durchgefu¨hrten Experimente. Die Versuche A1 bis A4
wurden nach der Vorgehensweise aus Bild 3.8 links durchgefu¨hrt. Fu¨r jede Rotationsfrequenz
wurde eine Fourier-Reihe der Schwingschnelle in einem Punkt bestimmt. Dieser befand sich am
Radkranz auf einem mo¨glichst weit außen gelegenen Radius der Radkranzstirnfla¨che, da hier die
gro¨ßten Schwingungsamplituden zu erwarten waren. Es wurde in einer Vorabmessung fu¨r jeden
Versuch in Umfangsrichtung ein Punkt gesucht, fu¨r den sich bei der vorliegenden Schwingung
gro¨ßtmo¨gliche Amplituden ergeben. Dieser wurde dann fu¨r alle Rotationsfrequenzen beibehalten.
Fu¨r die Messungen B1 bis B7 wurde die Scanning-Funktion des Vibrometers nach Bild 3.8 rechts
verwendet.
Die ho¨chste betrachtete Drehfrequenz von 30Hz wurde als obere Grenze fu¨r den sicheren Pru¨f-
standsbetrieb festgelegt und stellt beim Laufkreisradius von 0.212m des Versuchsrades eine
Fahrgeschwindigkeit von 144 kmh dar. Dabei dreht sich das Rad doppelt so schnell wie ein Rad
im Originalmaßstab bei derselben Geschwindigkeit. Auch die Eigenfrequenzen des Radsatzes sind
im Vergleich zum Original doppelt so hoch, so dass sich dieselben Frequenzverha¨ltnisse einstellen.
In die Bewegungsgleichung 3.83 geht die Fu¨hrungsgeschwindigkeit linear in die gyroskopische
Matrix G und quadratisch in die ALE-InertialmatrixW ein, so dass maßsta¨bliche U¨bertragung
zwischen Modell- und Originalrad aus dieser Sicht nicht mo¨glich ist. Da aber die Betrachtung
der Aufspaltung der Resonanzfrequenz, fu¨r die die Matrix G verantwortlich ist, im Vordergrund
gegenu¨ber Effekten ho¨herer Ordnung in Ω steht, erscheint die gegebene Messanordnung als eine
sinnvolle U¨bertragung der originalen Verha¨ltnisse auf den Pru¨fstand.
3.6.3. Ergebnisse
In Abbildung 3.9 sind die untersuchten Schwingformen, wie sie mit dem Scanning-LDV gemessen
wurden, perspektivisch dargestellt. Die Schwingungsamplitude ist jeweils auf dem a¨ußeren der
beiden Messkreise, welcher sich auf der Radkranzstirnseite befindet, am gro¨ßten. Ein Schwin-
gungsbauch stellte sich erwartungsgema¨ß am Erreger ein, wie man durch gedankliches Fortsetzen
der Verformung auf dem a¨ußeren Kreis feststellt.
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Abbildung 3.9.: Darstellung der Moden A0,0, A0,2, A0,3 und A0,4 am stehenden Rad.



















































Abbildung 3.10.: Amplitudenspektrum (Betrag der Fourier-Koeffizienten) der gemessenen
Schwingschnelle fu¨r ausgewa¨hlte Moden und Drehfrequenzen
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Die Schwingformen stellen stehende Wellen dar, das heißt, das Muster der Knotenlinien und
Schwingungsba¨uche bleibt ortsfest, wa¨hrend die Verformung oszilliert. Durch diese Messung ist
sichergestellt, dass bei den in Tabelle 3.2 genannten Anregungsfrequenzen das Schwingungsbild
eindeutig von der jeweiligen Mode dominiert wird.
In Abbildung 3.10 sind ausgewa¨hlte Schnellespektren dargestellt, wie sie mit Hilfe des Vibrome-
ters in den Versuchen A1 bis A4 gemessen wurden. Fu¨r die Moden A0,2 (nicht abgebildet) und
A0,3 zeigen sich die fu¨r schwach geda¨mpfte Eigenformen typischen Frequenzga¨nge mit deutlicher
U¨berho¨hung in der Resonanzfrequenz. Rotiert das Rad, so kommt es zu einer mit der Drehzahl
zunehmenden Aufspaltung der Resonanzfrequenzen.
Fu¨r die Mode A0,0 zeigt sich erwartungsgema¨ß keine Aufspaltung der Resonanzfrequenz, son-
dern lediglich ein Absinken dieser mit steigender Drehzahl. Insgesamt sind die Frequenzga¨nge
bei dieser Mode weniger klar, es zeigen sich viele kleinere Spitzen. Bei der A0,0 fu¨hrt die Rad-
satzwelle La¨ngsschwingungen aus, so dass die beiden Ra¨der in ihrer Schwingung gekoppelt sind.
Zudem ist so ein Einfluss von Steifigkeit und Da¨mpfung der Radsatzlager und des Antriebs auf
die Schwingung zu erwarten. Neben der A0,0-Mode treten in dem betrachteten Frequenzbereich
noch weitere Moden auf, die meist eine A0,1 oder eine A1,1 des Rades mit verschiedenen Biege-
schwingungen der Radsatzwelle darstellen. Die genannten Einflussfaktoren ko¨nnten der Grund
fu¨r die schlechte Darstellung der A0,0-Resonanz sein.
Wegen der hohen Eigenfrequenz von 4080Hz konnte die A0,4 nicht so effektiv angeregt werden
wie die anderen betrachteten Moden. Deshalb machten sich Sto¨rungen, die bei den Messungen
mit ho¨heren Drehfrequenzen auftaten, hier sta¨rker bemerkbar und es wurde nur bis zu einer
Drehfrequenz von 9Hz gemessen.
Abbildung 3.11 zeigt alle Ergebnisse der Versuche A1 bis A4. Die Schnelle wurde zwischen den
gemessenen Rotationsfrequenzen interpoliert, um zu einer fla¨chigen Darstellung zu gelangen.
Es fa¨llt zuerst deutlich auf, dass bei den Mode A0,2 bis A0,4 die Aufspaltung anna¨hernd linear
verla¨uft. Wie auch bei Lein [71] und Kretzschmar [69] zeigten sich also im betrachteten Dreh-
zahlbereich noch keine signifikanten nichtlinearen Effekte. In die jeweiligen Abbildungen sind
zudem die theoretisch erwarteten Resonanzfrequenzen eingezeichnet. Dabei ist die Kurve
f = fi + kifrot (3.86)
eingezeichnet, die sich aus der Vorhersage nach Gleichung 3.65 ergibt. Zudem sind die Kurven aus
den beiden ALE-Diplomarbeiten hinzugefu¨gt worden. In diesen wurde nicht das Pru¨fstandsrad
berechnet, sondern jeweils eine Kreisscheibe bzw. -platte. Es wurde bei Kretzschmar die Auf-
spaltung der A0,x-Moden untersucht. Aus der von Kretzschmar fu¨r die jeweilige Mode bestimmte
Aufspaltung wurde eine a¨quivalente Ordnung ka¨qvi abgelesen und dann die Linie




Lein untersuchte nur radiale Moden, daher wurde das ka¨qvi in diesem Fall von der radialen
Mode mit der entsprechenden Anzahl an Durchmesserknoten abgelesen. Dieses war jeweils etwas
kleiner als bei den axialen Moden. Die Linien nach Kretzschmar und nach Gleichung 3.86 sind
fu¨r die Moden A0,2 bis A0,4 nahezu deckungsgleich mit der Linie der gro¨ßten Schnelleamplitude
in Abbildung 3.11. Leider bestand nicht die Mo¨glichkeit, den elektromagnetischen Erreger so zu
positionieren, dass die radialen Schwingungen angeregt werden konnten.
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Abbildung 3.11.: Resonanzfrequenzen der Moden A0,0 bis A0,4 in Abha¨ngigkeit von der
Rotationsfrequenz
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Anhand der Kurven nach Lein zeigt sich in Abbildung 3.11, wie groß die Unterschiede in der
Frequenzaufspaltung, insbesondere bei der Mode A0,2, ausfallen. Interessant wa¨re es hier, die
Mode R0,2 auf die gleiche Weise zu untersuchen. Mo¨glicherweise kann der Pru¨fstand in Zukunft
so aufgeru¨stet werden, dass dieser Versuch mo¨glich wird.
Bei der Mode A0,0 wurde keine Aufspaltung der Resonanzfrequenz erwartet und sie trat auch
nicht ein. Dafu¨r muss in den Messergebnissen ein Abfall der Resonanzfrequenz mit steigender
Drehzahl festgestellt werden, der nach Gleichung 3.65 u¨berhaupt nicht und nach den Erkenntnis-
sen von Lein und Kretzschmar nicht bei dieser niedrigen Drehzahl und nicht in diesem Ausmaß
ha¨tte auftreten sollen. Eine Vielzahl von Effekten ko¨nnte die Ursache hierfu¨r sein. So kommen
zum Beispiel Steifigkeit und Da¨mpfung von Lagerung und Antrieb erneut in Frage. Da sich
der Effekt bei den anderen Moden nicht zeigt, erscheinen strukturelle Vera¨nderungen, z. B. des
Kontakts oder der Verschraubung zwischen Rad und Bremsscheibe, als Ursache nicht plausibel.
Es fa¨llt nicht leicht, aus den Ergebnissen dieses Versuchs, insbesondere aus Abbildung 3.11,
Ru¨ckschlu¨sse auf die Gu¨ltigkeit der Stu¨wing’schen Anregungshypothese zu ziehen. Der Grund
ist, dass die von ihm postulierte Linienkraft keine Entsprechung am Pru¨fstand hat, da der Erreger
eher punktuell, in jedem Fall aber lokal angreift. Somit ist die Abbildung von Erregerordnungen
im Stu¨wing’schen Sinne kaum mo¨glich. Die Aufspaltung wurde von ihm nicht vorhergesagt, so
dass hier die ersten Diskrepanzen zum Versuch zeigen. Nach Stu¨wing [107, 108] sollte die Mode
A0,0 am rotierenden Rad nur mit der nullten Erregerordnung und somit einer Frequenz von 0Hz
angeregt werden, so dass keine Schwingung zu messen wa¨re. Die Tatsache, dass die A0,0 sehr
wohl am rotierenden Pru¨fstandsrad nachgewiesen werden konnte, kann somit als Widerspruch
zur Stu¨wing’schen These gewertet werden.
Abbildung 3.12.: Laufende Wellen bei der Mode A0,3, Rotationsfrequenz 10Hz
Um in der Frage 2 Aufschluss zu erhalten, ob die Schwingformen bei rotierendem Rad aus ortsfes-
ter Betrachtung laufende Wellen sind und wie diese laufen, wird Abbildung 3.12 zu Rate gezogen.
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Dort sind die beiden Schwingformen dargestellt, die man bei Anregung 2312Hz und 2375Hz bei
einer Rotationsgeschwindigkeit von 10Hz findet. Das Rad la¨uft aus der gegebenen Perspektive
im Uhrzeigersinn um. Es dominiert bei beiden Frequenzen wie erwartet die Schwingform A0,3.
Die Messknoten im rechten Teil jeden Bildes lieferten leider kein verwertbares Signal. Dennoch
ist die Schwingform zu erkennen. Mit einer gru¨nen Linie ist jeweils ein Knotendurchmesser mar-
kiert, wie er u¨ber die Schwingungsdauer T verfolgt werden kann. Es zeigt sich, dass der Knoten
wa¨hrend einer Schwingungsperiode ein Drittel des Radumfangs, also 120Grad, zuru¨cklegt. Da-
bei la¨uft die Welle bei 2312Hz gegen den Drehsinn des Rades, die mit 2375Hz la¨uft mit der
Radrotation. Damit werden die Gleichungen 3.45 und 3.46 sowie die Berechnungen von Lein und
Kretzschmar besta¨tigt.
Obwohl in Abbildung 3.11 eine leichte Pulsation, d. h. eine leichte Vera¨nderung der Amplitude
im wandernden Schwingungsbauch, zu erkennen ist, wird angesichts der gegebenen Messunge-
nauigkeit die Pulsation hier als nicht nachgewiesen betrachtet. Sta¨rker als bei den A0,x-Moden
tritt der Effekt nach Kretzschmar bei den A1,x-Moden auf. Diese waren wegen der schlechteren
Anregbarkeit auf dem Pru¨fstand nicht Teil des Messprogramms. Diese Moden ko¨nnten ebenfalls
Objekt fortfu¨hrender Untersuchungen sein.
3.7. Diskussion der Anregungshypothesen
Die Anregungshypothese nach Stu¨wing ist Grundlage fu¨r mehrere Projekte gewesen und konnte
bereits zu akustisch verbesserten Radsa¨tzen fu¨hren. Jedoch ist die Betrachtung vor allem qualita-
tiv und es fehlt ihr ein Ansatz, den Schall bzw. die Schwingungen des Radsatzes aus gemessenen
Rauheitsdaten zu ermitteln. Das Modell der periodischen Riffeln ist schwer zu vereinbaren mit
der Praxis, die Rauheit auf Rad und Schiene mit Messgera¨ten zu erfassen und als Funktion der
Sto¨rung u¨ber dem Weg aufzuzeichnen. Daru¨ber hinaus kommt es zur Schallabstrahlung nicht
nur bei verriffelter Schiene oder unrunden Ra¨dern, sondern auch dann, wenn die Lauﬄa¨chen kei-
ne periodischen, sondern eher allgemeine stochastische Sto¨rungen aufweisen. Daraus erwa¨chst
der Wunsch, die Schallabstrahlung in Folge gemessener Rauheitsdaten mit Hilfe eines Modells
berechnen zu ko¨nnen.
Die Anregung am rotierenden Rad wird durch Stu¨wing als Linienkraft modelliert, woraus der
Effekt der Scheinresonanzen resultiert. Trotz der Schwierigkeiten, die Linienkraft am Rad im
Experiment nachzustellen bzw. aus den gemessenen Lauﬄa¨chenrauheiten zu ermitteln, konnte
im vorangegangenen Abschnitt gezeigt werden, dass auch die daraus abgeleiteten Konsequenzen
hinsichtlich der Mode A0,0 nicht zutreffen. Prinzipiell wurden Effekte der ordnungsselektiven
Anregung in Abschnitt 3.3 nur dann gefunden, wenn die Anregungskraft u¨ber den Radumfang
verteilt als Linienkraft wirksam ist. Dies ist im Rad-Schiene-System und am Modellpru¨fstand
nicht der Fall, so dass schon damit die Anregungshypothese nach Stu¨wing problematisch ist.
La¨sst man diese Annahme fallen, so ist das Resonanzschaubild nach Abbildung 3.3 keine geeig-
nete Darstellung mehr fu¨r die Bewertung der Schwingungsanregung des Radsatzes. Insbesondere
kann damit der Erregerbereich im Hinblick auf Rauheits-Wellenla¨ngen und akustische Frequenz
nicht mehr wie bei Stu¨wing eingeschra¨nkt werden, sondern es muss der gesamte akustische Fre-
quenzbereich betrachtet werden, in dem das Rollgera¨usch dominante Anteile aufweist.
Es stehen Alternativen zur Verfu¨gung. So kann die ALE-Methode genutzt werden, um ein rotie-
rendes Rad im stehenden Bezugssystem zu modellieren, oder es kann die Schwingungsantwort des
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Rades nach Gleichung 3.65 berechnet werden. Diese beiden Methoden liefern fu¨r axiale Schwin-
gungen gut vergleichbare Ergebnisse, die zudem experimentell untermauert werden konnten, und
sind insofern gleichwertig einsetzbar. Bei den radialen Schwingungen zeigen sich jedoch Abwei-
chungen. Dort ist die mittels ALE berechnete Aufspaltung der Resonanzfrequenz weniger groß als
die nach Gleichung 3.65. Hier wa¨ren weitere Versuche am leicht umgebauten Radsatzpru¨fstand
wu¨nschenswert. Einerseits ko¨nnten die Annahmen 1 bis 3 aus Abschnitt 3.1 fu¨r das rotierende
Rad durch die Wirkung von gyroskopischen Kra¨ften verletzt sein. Andererseits ko¨nnten in der
Formulierung der ALE-Gleichungen nach Nackenhorst [82] noch Schwierigkeiten verborgen sein,
die zur derzeit unerkla¨rten verringerten Aufspaltung fu¨hren.
Betrachtet man einen Erregerfrequenzbereich von ca. 200 bis 6000Hz, so muss konstatiert wer-
den, dass dieser fu¨r einen Eisenbahnradsatz nicht resonanzfrei sein kann. Die niedrigste auf-
tretende, akustisch wirkungsvolle Schwingform ist die Mode A−0,1 + B2, vgl. Abbildung 4.5.
Deren Eigenfrequenz liegt, nach Messungen und Berechnungen aus dem LZarG-Projekt [62]
im Bereich von 90Hz. Weiterhin ist der Radsatz natu¨rlich in seinen Starrko¨rperbewegungen
schwingungsfa¨hig. Die na¨chsten Eigenfrequenzen aus dieser Reihe, die A+0,1 + B3 und weitere,
finden sich im gesamten akustischen Frequenzbereich. Die niederfrequenteste Radeigenform ist
die Mode A0,2, die beispielsweise bei 400Hz zu finden sein kann. Damit ist es unmo¨glich, alle Ei-
genfrequenzen durch strukturelle Vera¨nderung u¨ber 6000Hz zu bringen. Prinzipiell werden durch
strukturelle Modifikationen nicht einzelne Moden in ihrer Eigenfrequenz beeinflusst, sondern die
Vera¨nderungen wirken sich a¨hnlich auf gleichartige Moden mit anderer Zahl von Durchmesser-
knoten aus. So kann durch Versteifungsmaßnahmen der Erregerfrequenzbereich zwar nicht von
allen Resonanzen befreit werden, aber es ist mo¨glich, die Modendichte und damit mo¨glicher-
weise den abgestrahlten Schall zu reduzieren. Dass die Versteifung auch die von Stu¨wing aus
seinen Annahmen abgeleitete Maßnahme ist, erkla¨rt zum einen die erfolgreiche Reduktion der
Schallabstrahlung um einige Dezibel im Projekt ”Leises Rad” [107], zum anderen aber auch die
Tatsache, dass das Rollgera¨usch keineswegs, wie nach der Stu¨wing-Theorie zu erwarten, nahezu
eliminiert werden konnte.
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Um das Rollgera¨usch mit technischen Mitteln verringern zu ko¨nnen, ist das Versta¨ndnis sei-
nes Entstehungsprozesses, also des zu Grunde liegenden Anregungsmechanismus, erforderlich,
da sich nur dann gezielt Maßnahmen konzipieren lassen, wenn die wirksamen Mechanismen
verstanden sind und Beru¨cksichtigung finden. Zur Bewertung konstruktiver Varianten beno¨tigt
man zudem eine Methode, die Schallemission des Schienenfahrzeugs so genau vorherzusagen,
dass ein akustischer Vergleich verschiedener Radsa¨tze mo¨glich ist. Zur akustischen Strukturop-
timierung mittels Optimierungsalgorithmen schließlich muss diese akustische Bewertung schnell
und automatisch durchfu¨hrbar sein.
All dies erfordert eine Modellierung des Entstehungsprozesses des Rollgera¨uschs. In diesem Ka-
pitel werden solche Modelle vorgestellt und detailliert in ihren Komponenten beschrieben. Ziel
des Abschnitts ist es, die Modellierung so aufzuarbeiten, dass konstruktive Entscheidungen, aber
auch die Simulation der Schallabstrahlung und die algorithmische Optimierung, auf dieser Basis
mo¨glich sind.
Seit mehreren Jahrzehnten haben sich Wissenschaftler mit der Modellierung und Berechnung
des Rollgera¨uschs befasst und dazu Modelle verschiedenster Art, Komplexita¨t und Detaillierung
fu¨r alle beteiligten Komponenten und deren Kopplung entwickelt. In [123, 120] ist es Thomp-
son gelungen, das TWINS-Modell fu¨r die Rollgera¨uschprognose anhand von Messdaten zu va-
lidieren und eine zu erwartende Abweichung von ca. zwei Dezibel im Gesamt-Schalldruckpegel
nachzuweisen. So kann festgestellt werden, dass der Entwicklungsstand der Modellierung bereits
ausreicht, um den Zwecken dieser Arbeit zu genu¨gen. In diesem Abschnitt liegt der Fokus daher
nicht auf der Entwicklung neuer Modelle, sondern darin, aus den in der Literatur gegebenen
Optionen Modelle auszuwa¨hlen und gegebenenfalls zu modifizieren oder zu erga¨nzen, so dass die
Prognose des zu erwartenden Rollgera¨uschs fu¨r verschiedene Radsatzvarianten ermo¨glicht wird.
Die Anforderung der akustischen Strukturoptimierung ist hierbei, dass eine akustische Prognose
in mo¨glichst kurzer Zeit und automatisiert durchfu¨hrbar sein muss, um im Optimierungsprozess
eine Vielzahl von Varianten in kurzer Zeit akustisch bewerten zu ko¨nnen. Besonders ist hierbei
der Radsatz als zu optimierendes Bauteil zu beachten. Fu¨r eine Vielzahl an Geometrien muss
die Abstrahlungsanalyse automatisch und genau erfolgen ko¨nnen.
4.1. Literaturu¨berblick
Im Review-Artikel [125] gibt Thompson einen U¨berblick zum Stand der Forschung zur Mo-
dellierung des Rollgera¨uschs. Dort wird das Modell von Remington [97] aus dem Jahre 1974
als erste Darstellung des Rollgera¨uschproblems benannt. Remington unterscheidet zuna¨chst die
Komponenten Rad und Schiene, deren Dynamik er durch ihre gemessenen oder mit Hilfe einfa-
cher analytischer Ersatzmodelle bestimmten Impedanzen in vertikaler Richtung modelliert. Rad
und Schiene sind bei Remington in der vertikalen Richtung in einem Punkt, dem so genannten
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Kontaktpunkt gekoppelt, andere Koordinaten werden nicht betrachtet. Es wird die Rauheit der
Lauﬄa¨chen als Anregung identifiziert und mittels ihrer spektralen Leistungsdichte dargestellt.
Die Rauheit fu¨hrt zu einer erzwungenen Relativverschiebung zwischen Rad und Schiene. In [94]
fu¨gt Remington 1976 zu diesem Modell den Kontaktfilter hinzu, der der endlichen Ausdehnung
der Kontaktfla¨che Rechnung tra¨gt, welche bei Rauheit kurzer Wellenla¨nge zu einer deutlichen
Verminderung der Anregungswirkung fu¨hrt.
Die Impedanz-Modelle von Rad und Schiene beziehen sich auf die globale Verformung des Rades
in der Form von dessen Schwingungsmoden sowie auf die langwelligen Verformungen der Schie-
ne. Sie beru¨cksichtigen nicht die lokalen Verformungen, welche zusa¨tzlich in der Kontaktfla¨che
auftreten ko¨nnen. Eine dies modellierende, zusa¨tzliche Komponente im Interaktionsmodell wird
von Remington 1987 in [96] als Linearisierung des Hertz’schen Normalkontakts erga¨nzt. Etwa
zur selben Zeit gab es auch in Deutschland Ansa¨tze von Schneider, Popp und Irretier [90] zur
Berechnung der Schallabstrahlung von Eisenbahnra¨dern. Die Schwingung wurde u¨ber die moda-
le Superposition berechnet, die Schallabstrahlung u¨ber das Rayleigh-Integral. Eine Modellierung
der Schiene und der Interaktion fehlen.
In seiner Dissertation [111] griff Thompson 1990 das Remington-Interaktionsmodell auf und
erga¨nzte zahlreiche Beitra¨ge. So wurde die Dynamik des Rades, also dessen Eigenschwingun-
gen, nun mit Hilfe von FE-Modellen abgebildet. Es wurde die Rotation des Rades und ihr
Effekt auf die Rad-Resonanzen beru¨cksichtigt. Als weiterer Beitrag ist die Einbeziehung der
u¨brigen Raumrichtungen und deren Kopplung im Interaktionsmodell zu benennen. Betrachtet
man nur die vertikale Interaktion, so sind Rad und Schiene in den anderen Koordinatenrich-
tungen nicht gekoppelt sondern schwingen frei gegeneinander. Insbesondere im Hinblick auf die
laterale Richtung ist diese Modellierung unzutreffend, da die Schwingformen der Eisenbahnra¨der
i. A. axiale und radiale Amplituden aufweisen und zudem durch die Konizita¨t des Rades und
die Einbauneigung der Schiene eine mechanische Kopplung der Richtungen erfolgt. Deren Mo-
dellierung erfordert eine Linearisierung der Tangentialkontaktmechanik im Rad-Schiene-System.
Hier konnte Thompson auf die Arbeiten von Gross-Thebing [39] zuru¨ckgreifen, der, basierend
auf den Arbeiten von Kalker [54], dessen Kalker-Koeffizienten fu¨r den hochfrequenten Rad-
Schiene-Kontakt verallgemeinerte. Die Ergebnisse wurden durch Thompson in den Publikationen
[112, 113, 114, 115, 116] vero¨ffentlicht.
Mit dem von Thompson entwickelten Modell konnte die Schwingungsanregung in Rad und Schie-
ne zufrieden stellend abgebildet werden. Die Schallabstrahlung war jedoch nicht Teil seiner Dis-
sertation, sondern er verwies in dieser Frage nur auf einen unvero¨ffentlichten Bericht. Reming-
ton hatte in [94] versucht, u¨ber die Oberfla¨che des Radstegs U¨bertragungsfunktionen fu¨r die
Schallabstrahlung zu finden. Das Abstrahlungsmodell, welches in der von Thompson entwickel-
ten Berechnungssoftware TWINS zum Einsatz kommt, ist in [124] dokumentiert. Es wird dort
zuna¨chst die Schallleistung durch eine Scha¨tzung der Oberfla¨chenschnelle aus den berechneten
modalen Verschiebungen auf fu¨nf Radien auf dem Radsteg und einem gescha¨tzten Abstrahl-
grad berechnet. Im zweiten Schritt wird diese Schallleistung nun Ersatzstrahlern, namentlich
Monopol- und Dipolstrahlern zugeschrieben, was eine Berechnung des Schalldrucks ermo¨glicht.
Die Abstrahlgrade werden dabei anhand von Ergebnissen einer numerischen Studie von Thomp-
son, Bruneteau und Jones [119] gescha¨tzt.
Neben dem von Remington [94] entwickelten, analytischen Kontaktfilter gibt es numerische
Ansa¨tze, die Kontaktfla¨che von Rad und Schiene und die sich darin einstellende Kontaktnormal-
spannungsverteilung ra¨umlich zu diskretisieren, und so den Effekt der Kontaktfilterung darzu-
stellen. Als Quellen hierzu ko¨nnen Remington [100] sowie Thompson und Ford [35, 121] genannt
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werden, die das Modell einer Winkler’schen Bettung fu¨r die Kontaktmodellierung wa¨hlten. Bei
Bucher [21] und Pieringer [83, 85] hingegen kommt ein Kontaktmodell zum Einsatz, dass die
Mechanik der Ko¨rper mit der Theorie der elastischen Halbra¨ume beschreibt.
Die bisher in diesem Abschnitt beschriebenen Ansa¨tze modellieren das Schwingungsverhalten
von Rad, Schiene und Kontakt linear und erlauben so die effektive Berechnung der Schwingun-
gen und des Schalls im Frequenzbereich. Werden jedoch Pha¨nomene wie das Kurvenkreischen
oder die Anregung durch U¨berfahren von Weichenherzstu¨cken oder Schienensto¨ßen untersucht,
so ist die Annahme, die Anregung sei ein stationa¨rer stochastischer Prozess, verletzt. Im Falle
großer Rauheitsamplituden wird der Gu¨ltigkeitsbereich von Linearisierungen, insbesondere der
Kontaktsteifigkeit, verlassen. In all diesen Fa¨llen sind nichtlineare Modelle von No¨ten, um die
Pha¨nomene zu beschreiben. Hier seien die Arbeiten von Ripamonti [101], Ripke [102], Pierin-
ger [84] und Kaiser [52] genannt, die sich mit der hochfrequenten Rad-Schiene-Interaktion im
Zeitbereich auseinander setzen. Die Notwendigkeit, ein Zeitbereichsmodell zu verwenden, liegt
in dieser Arbeit nicht vor, dennoch sind diese Arbeiten im Hinblick auf die Modellierung des
Rad-Schiene-Kontakts und im Falle von Ripke fu¨r die Modellierung der Schiene interessant.
4.2. Ablauf der Rollgera¨uschberechnung
Die Berechnung des Rollgera¨uschs in dieser Arbeit folgt der Modellierung von Thompson, [112]
bis [116] und [124], die dem Berechnungsprogramm TWINS zu Grunde liegt, da dieser Ansatz
zu validierbaren Ergebnissen fu¨hrt und als lineares Modell im Frequenzbereich eine schnelle
Ausfu¨hrung der Berechnungsschritte ermo¨glicht.
Abbildung 4.1.: Berechnungsablauf zur Vorhersage des Rollgera¨uschs
In Abbildung 4.1 sind die Simulationsschritte, Eingabedaten und -modelle dargestellt, die zu
einer Prognose der Schallabstrahlung des Radsatzes und der Schiene verwendet werden. Nach
dem Verwendungszweck des jeweiligen Modells sind die einzelnen Schritte auf verschiedene Wei-
se zu realisieren. So ko¨nnen diese jeweils im Zeit- bzw. Frequenzbereich ausgefu¨hrt werden, als
mo¨glichst exakte Simulation mit feiner Diskretisierung oder als grobe Scha¨tzung mittels ein-
facherer Methoden. Insofern ist die hier vorgestellte Methodik als Rahmen zu verstehen, der
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durch Auswahl verschiedener Teilprozesse und -modelle zu verschiedenen Methoden der Roll-
gera¨uschprognose fu¨hren kann. Die in Abbildung 4.1 grau hinterlegten Ka¨sten bezeichnen die
vier Schritte der Simulation:
Filterung der Rauheit Um realistische Annahmen u¨ber die Anregung zu erhalten, kann zu-
na¨chst auf Messdaten der Rauheit zuru¨ckgegriffen werden. Bei der Rauheitsmessung wird ein
Sensorkopf, eine Kugel von wenigen Millimetern Durchmesser, auf einer Linie in Fahrt- bzw.
Rollrichtung u¨ber die Fahrfla¨che von Rad und Schiene bewegt und dabei ihre vertikale Verschie-
bung gemessen. Typisch sind Messwertabsta¨nde von 0.5mm bis 1mm. Da die Messungen meist
nach den ga¨ngigen Normen DIN EN 3095 [6] und DIN EN 15610 [9] erfolgen, werden in der
Regel auf der Fahrfla¨che drei parallele Spuren mit 5 bis 10mm Abstand aufgenommen.
Die dabei gemessenen Schwankungen der vertikalen Lage haben Amplituden von wenigen Mi-
krometern fu¨r geringe Wellenla¨ngen von weniger als 1 cm und einigen Zehntel Millimetern fu¨r
große Wellenla¨ngen von 5 bis 25 cm. Im langwelligen Bereich spielen periodische Pha¨nomene
wie Schienenriffeln oder Radpolygonalisierung eine Rolle, wa¨hrend die mittel- und kurzwellige
Rauheit keine spezifischen Wellenla¨ngen aufweist sondern am ehesten als ein Rauschsignal mit
zuna¨chst unbekannter spektraler Leistungsdichte aufgefasst werden kann.
Um die Rauheit als Anregungssignal fu¨r die Simulation nutzbar zu machen, mu¨ssen Rad- und
Schienenrauheit zusammengefasst werden. Dies geschieht entweder durch Addition der gemesse-
nen Rauheitssignale unter Beachtung ihres Messortes und des Abrollvorganges des Rades auf der
Schiene, oder durch energetische Addition der spektralen Leistungsdichten, wenn die Rauheit
im Frequenz- bzw. Wellenla¨ngenbereich verarbeitet wird.
Des Weiteren muss die Rauheit bezu¨glich des Rad-Schiene-Kontakts gefiltert werden. An der
Kontaktstelle zwischen Rad und Schiene kommt es zu elastischen Verformungen. Beide Kontakt-
partner werden abgeplattet und beru¨hren sich auf einer endlichen Fla¨che. Unebenheiten, deren
Wellenla¨nge von der Gro¨ßenordnung dieser Kontaktfla¨che ist (6 bis 8mm laut [115]) haben eine
geringe Wirkung auf Rad und Schiene, da die resultierenden Normalspannungen u¨ber die Kon-
taktfla¨che gemittelt werden. Die addierte Rauheit von Rad und Schiene wird also nicht identisch
u¨berfahren, sondern es erfolgt eine wellenla¨ngenabha¨ngige Filterung in der Kontaktzone. Nur
der Anteil der Rauheit, der zu Fluktuationen der Normalkraft zwischen Rad und Schiene fu¨hrt,
u¨berwindet den Kontaktfilter und regt Schwingungen an. Daher sind auch die Kontaktkra¨fte
aus einem gefiltertem Rauheitsspektrum zu berechnen. Dem wird mit Hilfe von Kontaktfiltern
Rechnung getragen.
Bei linearen Frequenzbereichsmodellen wie z. B. TWINS ist der berechnete Schalldruck propor-
tional zur Amplitude der Rauheit im entsprechenden Frequenzband. Daher ist eine korrekte
Filterung und Signalverarbeitung unerla¨sslich, um realistische akustische Ergebnisse erzielen zu
ko¨nnen. Die Verarbeitung der Rauheitsdaten wird in Abschnitt 4.5.4 behandelt.
Berechnung der Kontaktkraft im Rad-Schiene-System In diesem Berechnungsschritt wirkt
die vorher bestimmte effektive Rauheit als kinematische Anregung im Rad-Schiene-Kontakt. Als
Sto¨rung der Oberfla¨che zwischen Rad und Schiene stellt sie eine Verschiebung dar, die von Rad,
Schiene und Kontakt aufgenommen werden muss.
Der Rad-Schiene-Kontakt wird als punktfo¨rmig angenommen. Die Modelle von Rad und Schiene
stellen nur das Schwingungsverhalten dieser Komponenten bei Kraftwirkung im Kontaktpunkt
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dar. Diese Modelle ko¨nnen im Zeit- oder Frequenzbereich entweder als analytische Modelle oder
aber als geeignet reduzierte FE-Modelle vorliegen. Lokale Verformung, Steifigkeit und Da¨mpfung
in der Kontaktzone werden durch das separate Kontaktmodell abgedeckt.
In Abschnitt 4.3 wird das Interaktionsmodell beschrieben. Ergebnis dieses Berechnungsschritts
sind die Kontaktkra¨fte im Zeit- oder Frequenzbereich sowie die dazugeho¨rigen Schwingungstra-
jektorien bzw. -amplituden und -phasen.
Bestimmung der Oberfla¨chenschnelle In diesem Berechnungsschritt werden die Schwing-
schnellen berechnet, wie sie auf Rad- und Schienenoberfla¨che in Folge der Schwingungen im
Kontaktpunkt auftreten. Spa¨testens an dieser Stelle findet der U¨bergang in den Frequenzbe-
reich statt, da die Simulation der Schallabstrahlung zwar auch im Zeitbereich mo¨glich ist, dieser
Aufwand jedoch bei dem stationa¨ren Charakter des Rollgera¨uschs nicht sinnvoll ist. Daher wird
die Analyse fu¨r eine Anzahl von Frequenzba¨ndern durchgefu¨hrt.
Die modalen Verschiebungen der Ko¨rper werden durch eine harmonische Analyse mittels der
im vorherigen Schritt berechneten harmonischen Kontaktkraft berechnet. Anschließend erfolgt
eine Expansion dieser Koordinaten, um die Oberfla¨chenschnelle der Struktur zu ermitteln. Die
verwendeten Methoden werden in den Abschnitten 4.4 und 4.6 beschrieben.
Berechnung der Schallabstrahlung Nachdem der Ko¨rperschall im Rad-Schiene-System be-
kannt ist, kann die Schallabstrahlung der Ko¨rper berechnet werden. Fu¨r Schalldruckpegel unter
160 dB ist dabei die lineare Helmholtz-Gleichung ein angemessenes Modell. Als Eingabe dient die
Strukturschnelle in Normalenrichtung. Des Weiteren mu¨ssen Randbedingungen fu¨r die Grenz-
fla¨che zwischen Fluid und Struktur angenommen werden. Hier kann fu¨r die Stahlko¨rper die
einfache Annahme schallharter Oberfla¨chen verwendet werden. Weiterhin wird die Sommerfeld-
Bedingung gestellt, die die Abstrahlung des Schalls in einen unendlichen Luftraum modelliert.
In der Regel wird zur Lo¨sung des Randwertproblems der Helmholtz-Gleichung die Boundary
Element Method (BEM) eingesetzt. Dieses Verfahren ist sehr aufwendig und verursacht in den
implementierten Schallberechnungsmethoden einen Großteil der Rechenzeit.
Eine zeitsparende Methode fu¨r die Berechnung der Schallabstrahlung besteht darin, analytische
Strahlermodelle wie das Rayleigh-Integral, siehe [135], oder die maschinenakustische Grundglei-
chung statt der BEM einzusetzen. Diese Methoden verursachen bei weitem geringere Rechen-
zeiten, da auf eine akustische Simulation verzichtet werden kann. Daher wird fu¨r die akustische
Strukturoptimierung ein Verfahren entwickelt, die Ko¨rperschallleistung direkt aus den modalen
Koordinaten zu berechnen. Dabei wird auf die Geometrie-Information aus dem FE-Programm
zuru¨ckgegriffen, so dass der einzige Fehler in der so gescha¨tzten Schallleistung der nicht beru¨ck-
sichtigte Abstrahlgrad ist. Wie groß dieser ausfa¨llt, wird Gegenstand der Untersuchung in Ab-
schnitt 6.3 sein.
Zusammenhang zwischen harmonischer und stochastischer Anregung im Frequenzbereich
Die Modellierung der Rad-Schiene-Interaktion und der Schallabstrahlung erfolgt zweckma¨ßiger-
weise im Frequenzbereich. Die Rauheit stellt ein stochastisches Signal dar und wird als stati-
ona¨rer, ergodischer stochastischer Prozess modelliert, vgl. Abschnitt 2.1.2. Die Rauheit wird
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daher u¨ber ihre spektrale Leistungsdichte Srr gekennzeichnet, die aus Messdaten durch ein ge-
eignetes Preprocessing, siehe Abschnitt 4.5.5, gewonnen wird. Das Schwingungsmodell des Rad-
Schiene-Systems wird im Frequenzbereich beschrieben, wobei stets ein harmonischer Zeitverlauf
der Gro¨ßen angenommen wird. Eine Gro¨ße u(t) wird also, wie in Abschnitt 2.1.1 ausgefu¨hrt,
durch
u(t) = ℜ{uˆe jωt} (4.1)
dargestellt, wobei ω die Kreisfrequenz der Schwingung, im Falle der a¨ußeren Anregung die Anre-
gungskreisfrequenz ist. Damit ist durch die komplexe Amplitude uˆ und ω eine deterministische
Schwingung gegeben. Obwohl das Interaktionsmodell fu¨r eine deterministische, harmonische
Schwingung formuliert wird, ko¨nnen die Antworten auf stochastische Anregung berechnet wer-
den. Der Zusammenhang zur stochastischen Schwingung u¨ber die U¨bertragungsfunktion wurde
in Abschnitt 2.1.2 beschrieben. Das Interaktionsmodell realisiert, vereinfacht dargestellt, eine
U¨bertragungsfunktion
v˜(ω) = Hvr(ω)rˆ(ω), (4.2)
wobei v˜ eine effektive, ggf. aufintegrierte Oberfla¨chenschnelle der betreffenden Struktur ist. De-
tails zur Modellierung sind in den betreffenden Abschnitten 4.4.5 fu¨r das Rad und 4.6 fu¨r die
Schiene angegeben. Der Zusammenhang zur Schallleistung, die auf Grund der deterministischen,
harmonischen Anregung durch rˆ verursacht wird, kann u¨ber eine Beziehung
W (ω) = cW (ω)v˜
2(ω) (4.3)
bestimmt werden, wobei cW das Abstrahlverhalten modelliert. Verwendet man statt der deter-
ministischen Anregung rˆ(ω) den spektralen Amplitudenbetrag sr =
√
Srr, so kann zuna¨chst der
spektrale Amplitudenbetrag sv˜ durch
sv˜(ω) = |Hvr(ω)sr(ω)|, (4.4)
also durch eine Simulation bestimmt werden, bei der einfach statt der deterministischen Ampli-
tude rˆ, die spektrale Amplitude sr als Anregung eingesetzt wird. Die Spektrale Leistungsdichte
der Schallleistung SW ergibt sich dann wegen 4.3 zu:
SW (ω) = cW (ω)s
2
v˜(ω). (4.5)
Die Essenz dieser Ausfu¨hrung ist folgende: setzt man in das deterministische Simulationsmodell,
welches in der Lage ist, die Schallleistung bei harmonischer Anregung zu bestimmen, statt der
deterministischen Amplitude rˆ die spektrale Amplitude sr als Anregung ein, so erha¨lt man als








] Betrag der spektralen Amplitudendichte der Rauheit,
SW [
W
Hz ] spektrale Leistungsdichte der Schallleistung.
4.3. Modell der Rad-Schiene-Interaktion im Frequenzbereich
Die Modellierung der Rad-Schiene-Interaktion wird in enger Anlehnung an Thompson [112]
gehalten. Die Lauﬄa¨chen von Rad und Schiene bleiben beim Rollen auf gerader Strecke mit mo-
derater Rauheit in sta¨ndigem Kontakt. Die Rauheit der Lauﬄa¨chen kann als Versatz derselben
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gegenu¨ber den idealen Oberfla¨chen betrachtet werden. Beim U¨berrollen wirkt die Rauheit als
relativer Versatz dieser idealen Oberfla¨chen gegeneinander. Aus dieser erzwungenen Relativver-
schiebung werden die auf Rad und Schiene wirkenden Kra¨fte berechnet. Die Kraftu¨bertragung
erfolgt dabei in einem Kontaktpunkt. Das heißt, das Rad rollt auf einem Umfangskreis u¨ber
eine Gerade auf der Schiene. Diese beru¨hren sich in einem Punkt. Dort werden die Rauheit, die
Kontaktkraft und alle betrachteten Verschiebungsgro¨ßen lokalisiert.
Abbildung 4.2.: Lage der verwendeten Koordinatensysteme
Die FE-Modellierung des Rades erfolgt i. d. R. in einem achsfesten Koordinatensystem A, das
sich mit der Fahrgeschwindigkeit vZug des Zuges in Fahrtrichtung bewegt, ohne die Rotation
des Rades mitzumachen. Diese wird entweder vernachla¨ssigt (konventionelle FEM) oder in der
Modellierung mit der ALE-Methode oder nach Gleichung 3.65 beru¨cksichtigt. Eine Veranschau-
lichung der Koordinatensysteme erfolgt in Abbildung 4.2. Dabei liegt der Radquerschnitt in der
yAzA-Ebene. Sinnvoll ist es, das Rad gegebenenfalls im FE-Programm so zu modellieren, dass
die yA-Achse die Rotationsachse ist und der Koordinatenursprung in der Messkreisebene liegt.
Die zA-Achse zeigt vertikal nach unten, also in der radialen Richtung aus Sicht des Rades. Die
yA-Achse ist fu¨r das Rad in axialer Richtung nach außen definiert. Damit zeigt sie lateral von
der Gleismitte weg. Die xA-Achse liegt folglich in der Umfangsrichtung des Rades und in der
Fahrtrichtung der Schiene.
Des Weiteren wird das Koordinatensystem K verwendet. Dieses bezieht sich auf den Rad-
Schiene-Kontakt. Es werden die beiden Tangentialrichtungen sowie die Normalenrichtung des
Rad-Schiene-Kontakts als Koordinatenachsen verwendet. Dadurch kommt es zu einer leichten
Verdrehung des K -Systems gegen das A-System um die xA-Achse mit dem Winkel αK. Dieser
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ist weder mit dem Winkel αS des geneigten Einbaus der Schiene ins Gleis noch mit der Konizita¨t
der Radlauﬄa¨che, die durch den Winkel αR beschrieben werden kann, identisch, sondern stellt
sich in Folge der Kontaktgeometrie ein. Nach [124] wird hier ein Wert von αK = 2.5◦ ange-
nommen. Die Interaktion selbst wird im K-System modelliert, da hier die Trennung zwischen
Tangential- und Normalkontakt erfolgen kann. Insbesondere fu¨r das Rad bedeutet dies, dass








Darin ist A~x ein beliebiger dreidimensionaler Vektor, angeschrieben im Koordinatensystem A,
und K~x dessen Darstellung im K-System.
In Abbildung 4.3 ist das Modell der Rad-Schiene-Interaktion am Beispiel der vertikalen Interak-
tion (in zK-Richtung) dargestellt. Das Modell kann fu¨r bis zu sechs Raumrichtungen aufgestellt
werden, die den je drei mo¨glichen Translationen und Rotationen, dargestellt in Kardanwinkeln,
entsprechen. Da stets von kleinen Verdrehungen der beteiligten Ko¨rper ausgegangen wird, kann
auf die Angabe einer Drehreihenfolge verzichtet werden.
Abbildung 4.3.: Skizze des Rad-Schiene-Interaktionsmodells, beispielhaft dargestellt ist die In-
teraktion in der Normalenrichtung des Kontakts
Zuna¨chst werden die idealen, also weder verformten noch rauen Ko¨rper von Rad und Schiene
angena¨hert, so dass sie sich in einem Punkt beru¨hren. Von diesem initialen Kontaktpunkt aus
werden dann die Verschiebungsvektoren ~uO abgetragen und bezeichnen die Verschiebung bzw.
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Verformung des Objekts O im Kontaktpunkt. Da die statische Radlast auf gerader Strecke ohne
Sto¨ße wesentlich gro¨ßer ist als die dynamischen Kra¨fte im Rad-Schiene-Kontakt, wird davon
ausgegangen, dass sie die Ko¨rper im rauen, verformten Zustand auch stets beru¨hren, dass es
also nicht zu einem Abheben kommt.
Der Kontaktpunkt auf Rad und Schiene kann durch drei Mechanismen eine Verschiebung erfah-
ren. Dies sind die Verschiebung auf Grund von Schwingung, die lokale Verformung im Kontakt
sowie die initiale Verschiebung durch die an der betrachteten Stelle vorliegende Rauheit. Diese
drei Verschiebungen u¨berlagern sich. Die Verschiebungen der Komponenten des Kontaktmodells
werden vom initialen Kontaktpunkt aus definiert. Daher ist die Lage des Koordinatenursprungs
fu¨r die Modellierung nicht von Bedeutung. Folgende Bezeichnungen werden verwendet:
j Index der Raumrichtung: j ∈ {1, . . . , ndim},
ndim Anzahl der betrachteten Raumrichtungen ndim ∈ {1, . . . , 6},
()R Rad,
()S Schiene,
()KO Kontakt am Objekt O,
uOj [m] Verschiebung des Objekts O in Richtung xj ,
~uO [m] Verschiebungsvektor des Objekts O: ~uO =
(





Fj [N] Kontaktkraft Richtung xj ,
~F [N] Kontaktkraftvektor: ~F = (F1, . . . , Fndim)
T ,
rOj [m] Rauheit des Objekts O in Richtung xj ,
~rO [m] Vektor der Rauheit: ~rO =
(





Die Gesamtverschiebung des Rad- bzw. Schienenkontaktpunkts kann man angeben durch:
~uGR = ~uR + ~uKR + ~rR und ~uGS = ~uS + ~uKS − ~rS . (4.7)
Dabei wird die Rauheit der Schiene negativ aufgetragen. Auf diese Weise bedeutet ein positiver
Wert in der vertikalen Rauheit stets eine Erhebung auf der Oberfla¨che. Aus dem geforderten
Kontakterhalt ergibt sich folgende Gleichung fu¨r die Verschiebungen und die Rauheit:
− ~uGR + ~uGS = 0 ⇒ ~rR + ~rS︸ ︷︷ ︸
=:~r
= ~uS + ~uKS − ~uR − ~uKR (4.8)
Um zu einem Frequenzbereichsmodell der Rad-Schiene-Interaktion zu kommen, wird auf linea-
re mechanische Modelle der beteiligten Objekte zuru¨ckgegriffen. Die Verformung in Folge der
Kraftwirkung wird u¨ber Verschiebungsfrequenzga¨nge (Rezeptanzen), also durch die dynamische
Nachgiebigkeitsmatrix der Komponenten abgebildet. Alle Gro¨ßen im Frequenzbereichsmodell
stellen komplexe Amplituden zur jeweiligen Berechnungsfrequenz ω dar und enthalten auch
Phaseninformation.
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Es bezeichnen:
i, j Raumrichtungen: i, j ∈ {1, . . . , ndim},
ω [ rads ] die betrachtete Kreisfrequenz,
αOij(ω) [
m
N ] die Rezeptanz des Objekts O fu¨r die Kreisfrequenz ω,
αO(ω) [mN ] die Rezeptanzmatrix: C






uˆO, Fˆ , rˆO die komplexen Zeiger der Gro¨ßen ~u, ~F und ~r.
Die Abha¨ngigkeit aller mechanischen Gro¨ßen von der Kreisfrequenz ist immer gegeben und
wird der u¨bersichtlichen Darstellung halber weggelassen. In Folge der Anregung durch eine
harmonische Kraft fu¨hren Rad, Schiene und Kontakt Schwingungen aus, deren Kreisfrequenz der
Anregungskreisfrequenz entspricht. Die Amplitude und Phasenlage der Schwingungsantwort auf
die Kontaktkraft F wird durch die Frequenzgangmatrix αO beschrieben. Dabei ist zu beachten,
dass diese Wechselwirkungskraft auf Rad und Schiene in entgegengesetzter Richtung wirkt:
uˆS = αSFˆ , uˆKS = αKSFˆ , uˆR = −αRFˆ und uˆKR = −αKRFˆ . (4.9)
Durch Einsetzen von Gleichung 4.9 in Gleichung 4.8 erha¨lt man:
(αR +αS +
=:αK︷ ︸︸ ︷
αKR +αKS)︸ ︷︷ ︸
=:α
Fˆ = rˆ. (4.10)
Bei dem hier betrachteten Modell handelt es sich um ein wegerregtes System, da die wirken-
de Kraft unbekannt, die Verschiebung in Form der Rauheit jedoch bekannt ist. Die Kontakt-
Nachgiebigkeit von Rad und Schiene kann zu einer Gesamt-Kontaktnachgiebigkeit zusammen-





~r = α−1rˆ (4.11)
Ist die Kontaktkraft bekannt, ko¨nnen mit Hilfe von Gleichung 4.9 die Schwingungsamplituden
der einzelnen Ko¨rper berechnet werden. Man erkennt in Gleichung 4.11, dass in dem gekoppelten
System Rad, Schiene und Kontakt mechanisch in Reihe geschalten sind, dass sie sich also auf
Grund derselben Kraft verformen und sich diese Verformungen aufaddieren. Der Vektor ~r der
Rauheit besitzt die Dimension ndim. Da Rauheits-Messdaten jedoch skalar sind, wird angenom-
men, dass die gemessene Rauheit in zK-Richtung wirkt. Die anderen Koordinaten von ~r werden
zu Null gesetzt.
Gleichung 4.11 beschreibt die Interaktion von Rad und Schiene in bis zu sechs Raumrichtun-
gen. Thompson stellt in seiner Dissertation jedoch fest, dass eine Betrachtung der yK- und
zK-Richtung nahezu dieselben Schwingungsergebnisse liefert wie eine Betrachtung aller sechs
Raumrichtungen. Daher beschra¨nkt sich die Betrachtung in dieser Arbeit auf die Modellierung
der Interaktion in diesen beiden Richtungen.
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4.4. Modellierung des Radsatzes
4.4.1. Aufbau eines Radsatzes
Abbildung 4.4.: Aufbau eines Radsatzes mit Radbremsscheiben
Der Radsatz hat immer die Aufgabe, das Schienenfahrzeug gegen die Schiene abzustu¨tzen und
das Rollen zu ermo¨glichen. Dazu besitzt er als Bestandteile zwei Ra¨der, die durch die Radsatz-
welle kraftschlu¨ssig verbunden sind. Die Verbindung wird u¨ber einen Presssitz realisiert, so dass
auch Momente durch die Welle u¨bertragen werden ko¨nnen. Im Vollbahnbereich sind maximale
Radsatzlasten von 22.5 t bzw. 25 t im Gu¨terverkehr und ca. 18 t im Personenverkehr u¨blich. Das
Rad rollt mit der Lauﬄa¨che auf der Schienenoberfla¨che. Dabei kann in lateraler Richtung die
Lage des Radsatzes zur Schiene um einige Millimeter variieren und auch eine Schra¨gstellung
des Radsatzes, also eine Drehung um die Hochachse ist mo¨glich. Das Fahrzeug stu¨tzt sich mit
den Radsatzlagern u¨ber den Lagersitz auf der Radsatzwelle ab. Die Radsatzlager sind u¨ber die
Prima¨rfederung und evtl. Da¨mpfungselemente und Lenker an das Drehgestell bzw. den Wa-
genkasten angebunden. Je nach Fahrzeug kann es folglich große Unterschiede im dynamischen
Verhalten dieser Anbindung geben.
Zusa¨tzlich zur Stu¨tzfunktion kann dem Radsatz die Aufgabe zukommen, Antriebs- oder Brems-
kra¨fte zwischen Fahrzeug und Schiene zu u¨bertragen. Im Gu¨terwagenbereich ist der Antrieb in
der Regel der Lok vorbehalten. Die Bremsfunktion wird u¨ber eine Klotzbremse realisiert, die di-
rekt auf der Lauﬄa¨che angreift. Durch die Bremsung erfolgt der Eintrag von thermischer Energie
in den Radsatz. Daher besitzen Gu¨terwagenra¨der einen gekru¨mmten Radsteg, um thermische
Belastung aufnehmen zu ko¨nnen, ohne dass die resultierenden Spannungen zu einer Bescha¨di-
gung fu¨hren. Solche Fahrzeuge finden sich auch im Personenfahrzeugbereich. Daru¨ber hinaus
gibt es dort aber auch Triebfahrzeuge, bei denen die Antriebsfunktion auch von den Wagen
u¨bernommen wird, die Passagiere transportieren. Um die Antriebsmomente auf den Radsatz zu
u¨bertragen, wird auf die Wellen von Triebradsa¨tzen ein Getriebe gesetzt. Zur Realisierung der
Bremsfunktion ko¨nnen Scheibenbremsen zum Einsatz kommen. Dabei werden entweder auf der
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Welle oder auf dem Radsteg Bremsscheiben angebracht. Um eine Niederflurbauweise realisie-
ren zu ko¨nnen, ist es vorteilhaft, auf Wellenbremsscheiben zu verzichten, da der Fahrzeugboden
sonst um den Radius der Wellenbremsscheibe ho¨her gelegt werden muss. Deswegen finden Rad-
bremsscheiben immer weitere Verbreitung bei Personenfahrzeugen.
Als Material fu¨r Radsa¨tze kommt hauptsa¨chlich Stahl zum Einsatz. Bei Ra¨dern werden nach der
Norm DINEN13262 [1] die Sta¨hle ER8 fu¨r Personen- und ER7 fu¨r Gu¨terfahrzeugra¨der verwen-
det, bei den Wellen verwendet man beispielsweise die Sta¨hle A4T bzw. A1T. Diese sind bezu¨glich
ihrer festigkeitsrelevanten Eigenschaften verschieden, besitzen aber alle die fu¨r Stahl u¨blichen
Materialeigenschaften Dichte, Elastizita¨tsmodul und Querkontraktionszahl. Bei Bremsscheiben
besteht mehr Freiheit in der Materialwahl. Auch hier dominiert Stahl, aber auch Aluminium-
bremsscheiben sind im Einsatz.
4.4.2. Typische Radsatzeigenschwingungen und ihre Bezeichnung
Eisenbahnradsa¨tze besitzen typische Eigenschwingformen, die bei allen analysierten Modellen
stets a¨hnliche Formen besitzen, auch wenn die jeweiligen Eigenfrequenzen sich zwischen ver-
schiedenen Radsa¨tzen betra¨chtlich unterscheiden ko¨nnen. Durch die A¨hnlichkeit wird es mo¨glich,
die Schwingformen einheitlich zu bezeichnen. So wird die vergleichende strukturdynamische Be-
wertung verschiedener Radsa¨tze erleichtert. Die Bezeichnung der Moden orientiert sich an dem
Artikel [109] und den Berichten [107, 108] von Stu¨wing.
Eine Radsatzmode wird wie folgt notiert:
Xzk,d + Yn.







W : dom. Wellenschwingung
k Anzahl der Knotenkreise k ∈ N0
d Anzahl der Knotendurchmes-
ser
d ∈ N0
z Verteilung der Radmode +: beide Ra¨der gleichphasig
−: beide Ra¨der gegenphasig
1: vorderes Rad (yA > 0)
2: hinteres Rad (yA < 0)
Y dominierende Verschiebungs-
richtung in der Welle
L: La¨ngsschwingung
B: Biegeschwingung
n: Anzahl der Schwingungskno-
ten auf der Welle
n ∈ N0
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Die Geometrie des Rades wird in der Anschauung vereinfacht. Die Ra¨der werden als zwei
Kreisplatten bzw. Kreisscheiben angesehen, welche axiale, radiale und Torsionsschwingungen
ausfu¨hren ko¨nnen. Die Welle wird dargestellt als Balken bzw. Dehn- und Torsionsstab, fu¨r den
sowohl Biege- als auch Zug- und Torsionsverformung betrachtet werden.
Abbildung 4.5.: Typische Schwingformen von Eisenbahnradsa¨tzen als Ergebnis einer FE-
Modalanalyse
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Eine Einfu¨hrung in die Schwingung von Kreisplatten kann bei Irretier in [49] gefunden werden.
Dort werden nur Schwingungen in axialer Richtung behandelt, doch kann die Bezeichnungsweise
auch auf Schwingungen in Radial- oder Torsionsrichtung angewendet werden. Die Schwingungen
von Kreisplatten zeichnen sich durch Knotenlinien aus, also Linien auf der Kreisfla¨che, auf denen
die Verschiebung Null ist. Diese Linien stellen entweder Kreise dar, welche zentrisch zum Kreis-
mittelpunkt auf verschiedenen Radien liegen, oder Durchmesserlinien. Besitzt eine Schwingung
ausschließlich Durchmesserknoten, so wird sie anschaulich als Fa¨cherschwingung bezeichnet, be-
sitzt sie ausschließlich Kreisknoten, so nennt man sie Schirmschwingung. Durch die jeweilige
Knotenanzahl und die Hauptverschiebungsrichtung wird eine Radschwingung gekennzeichnet.
Die Welle fu¨hrt Biegeschwingungen wie ein Balken, sowie La¨ngsschwingungen wie ein Zug- und
Torsionsschwingungen wie ein Torsionsstab aus. In allen Fa¨llen wird bei der Bezeichnung die
Anzahl der Knoten sowie die Hauptverformungsrichtung angegeben.
Abbildung 4.5 zeigt einige Beispiele fu¨r Radsatzschwingungen. Neben der Rad- und Wellen-
schwingung ist auch die Phasigkeit zwischen den Ra¨dern zu nennen bzw. das Rad, bei dem die
Verschiebung am gro¨ßten ist. So wird bei einer FE-Modalanalyse jede Radschwingform mindes-
tens zwei mal berechnet, da sie fu¨r beide Ra¨der eine Eigenschwingung darstellt.
Axiale Radmoden mit zwei oder mehr Durchmesserknoten treten in der Regel ohne Wellen-
schwingung auf. Die Ra¨der sind nicht gekoppelt, da der Gesamtimpuls bereits innerhalb eines
Rades Null ist und kein Impulsausgleich zwischen den Ra¨dern, bzw. den Ra¨dern und der Welle,
erfolgt. Bei axialen Moden mit einem Durchmesserknoten hingegen treten Biegeschwingungen
der Welle auf. Dadurch sind die Ra¨der gekoppelt und schwingen entweder gleich- oder gegen-
phasig. Dabei bedeutet Gleichphasigkeit hier, dass die Verschiebungsrichtung korrespondierender
Knoten der beiden Ra¨der im globalen kartesischen Koordinatensystem dieselbe ist, wie z. B. bei
der Mode A+1,1 + B3. Dadurch sind diese Schwingungen antimetrisch bezu¨glich der Ebene, die
die Welle in der Mitte teilt, wohingegen die gegenphasigen Schwingformen eine symmetrische
Verformung des Radsatzes zur Folge haben wie es sich bei der Mode A−1,0+L1 zeigt. Bei Schwin-
gungen ohne Durchmesserknoten treten La¨ngsschwingungen der Welle auf. Dabei kann die Welle
sich auch als Ganzes verschieben, was eine L0-Schwingung darstellt, oder Knoten besitzen (z. B.
L1-Schwingung). Das Rad in diesem Beispiel besitzt einen geraden Radsteg, der zudem unter-
halb des Schwerpunkts des Radkranzes liegt. Dadurch sind die axialen und radialen Eigenformen
des Rades entkoppelt, das heißt, axiale Schwingformen besitzen kaum radiale Amplituden und
umgekehrt. Gu¨terwagenra¨der, siehe z. B. Abbildung 5.2, besitzen jedoch in der Regel einen ge-
kru¨mmten Radsteg, um thermische Belastungen von der Klotzbremse spannungsarm ertragen
zu ko¨nnen. Die Kru¨mmung fu¨hrt dazu, dass radiale Schwingformen auch axiale Amplituden
aufweisen und umgekehrt.
4.4.3. Berechnung der erzwungenen Schwingungen des Radsatzes
In Kapitel 3 wurden die erzwungenen Schwingungen rotierender Strukturen berechnet. Als Er-
gebnis wurde Gleichung 3.65 zur Modellierung der Schwingungsanregung des rotierenden Rad-
satzes gefunden. Voraussetzung ist, dass eine numerische Modalanalyse des stehenden Rad-
satzes durchgefu¨hrt wurde und als deren Ergebnis die ersten nmod Eigenfrequenzen fi, i ∈
{1, . . . , nmod} sowie die dazugeho¨rigen Eigenformen yi berechnet wurden. Es gelten die Kon-
ventionen aus Abschnitt 3.1. Die Moden sollen also massennormiert vorliegen, so dass in der
Modaltransformation die modale Masse gleich 1 kg gesetzt werden kann. In dieser Arbeit wurde
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bei der FE-Modellierung von Radsa¨tzen meist mit Symmetrierandbedingungen fu¨r den Radsatz
gearbeitet.
Abbildung 4.6.: Symmetrierandbedingungen und Kontaktpunktverschiebung am Radsatz
Der Radsatz wird, wie in Abbildung 4.6 dargestellt, in der yAzA-Ebene geschnitten. Die Sym-
metrierandbedingung fu¨hrt dort dazu, dass die Freiheitsgrade in xA-Richtung der Knoten in der
Symmetrieebene gesperrt sind. Dies bewirkt zum einen, dass die Torsionsmoden ohne Durch-
messerknoten des Radsatzes nicht mehr berechnet werden ko¨nnen. Die beiden im Interaktions-
modell betrachteten Raumrichtungen sind jedoch von der Symmetrierandbedingung im Kon-
taktpunkt nicht betroffen. Zum anderen ist die modale Masse der Moden eines auf diese Weise
halbierten Modells ebenfalls halbiert. Ein weiterer Effekt der Symmetrie-Randbedingung ist,
dass die Verformung, die in Umfangsrichtung auch bei dreidimensionalen Modellen sinus- bzw.
cosinusfo¨rmig variiert, sich in der Cosinusform mit dem betragsma¨ßigen Verschiebungsmaximum
in der Symmetrieebene anordnet. Die dazugeho¨rige sinusfo¨rmig verteilte Eigenform wird unter-
dru¨ckt. Die Beweglichkeit des Radsatzes als Starrko¨rper, sofern bei der gewa¨hlten Modellierung
gegeben, wird analog zu den verzerrungsbehafteten Schwingungen u¨ber die entsprechenden, in
den {yi}i∈{1,...,nmod} enthaltenen Starrko¨rpermoden beschrieben.
Der Referenzkreis aus Abschnitt 3.1 wird auf den Rollkreis, also den Umfangskreis des Kontakt-
punkts um die yA-Achse gelegt. Da nur cosinusfo¨rmig verteilte Freiheitsgrade im Kontaktpunkt












und stellt somit die modale Verschiebung der i-ten Mode im Kontaktpunkt ~XK in den betrachte-
ten Raumrichtungen dar. Die Skalierung mit den Faktor 1√
2
stellt eine Korrektur hinsichtlich der




auf einen ganzen Radsatz bezieht. Die Anzahl der Knotendurchmesser ki jeder
Mode muss bekannt sein und ggf. aus den FE-Ergebnissen ermittelt werden. Durch die beiden
Auspra¨gungen yi,ℜ und yi,ℑ werden in Gleichung 3.27 die sinus- und cosinusfo¨rmige Auspra¨gung
der i-ten Eigenform beru¨cksichtigt, obwohl nur die Cosinus-Mode in der Modalanalyse ermittelt











4. Modellierung der Rollgera¨uschentstehung
Dabei ist der mit dem Winkel φ verbundene Punkt auf dem Laufkreis ko¨rperfest und rotiert mit
dem Radsatz. Nun setzt man eine ortsfest im Kontaktpunkt wirkende, harmonische Erregerkraft
~F (t) = ℜ{Fˆ e jωt} (4.14)
an. Mit dem Ansatz aus Gleichung 3.52,
q˜(t) = qˆ−i e
j(ω−kiΩ)t + qˆ+i e
− j(ω+kiΩ)t, (4.15)
wird die Schwingungsantwort auf harmonische Anregung mit der Anregungs-Kreisfrequenz ω und
der Radrotations-Kreisfrequenz Ω dargestellt. Die Frequenzverschiebung in den modalen Koor-
dinaten kommt zu Stande, da die Schwingungsanregung im ortsfesten System erfolgt, wa¨hrend
die modalen Koordinaten die Schwingung des Radsatzko¨rpers in dessen rotierendem Koordi-
natensystem beschreiben. Sie wird bei der Berechnung der Schwingungsantwort im ortsfesten
System wieder ausgeglichen, so dass die Schwingungsantwort in der Anregungsfrequenz erfolgt.
Nach Gleichung 3.55 lassen sich die Gro¨ßen qˆ−i und qˆ
+
i bestimmen. Schließlich liefert Gleichung
3.65 die Schwingungsantwort des rotierenden Radsatzes im ortsfesten Kontaktpunkt auf die









































Aus Gleichung 4.17 kann die Darstellung des komplexen Zeigers fu¨r die harmonische Gro¨ße ~u(t)
















Demnach ist die Rezeptanz αR des rotierenden Radsatzes bei ortsfester Anregung im Kontakt-
















In Abbildung 4.7 ist ein Beispiel fu¨r den Einfluss der Radrotation auf den Radfrequenzgang
gegeben. Es wurden drei Moden, A0,0, A0,1 und A0,3, mit einer modalen Masse von je einem
Kilogramm und einer modalen Auslenkung von einem Meter angenommen. Die Eigenfrequenzen
sind 100, 500 und 1200Hz und die modale Da¨mpfung wurde mit ξ = 10−4 festgesetzt. Setzt man
Ω = 0, so erha¨lt man die Rezeptanz des stehenden Radsatzes. Beim rotierenden Radsatz kommt
es proportional zur Geschwindigkeit zu einer Aufspaltung der Resonanzfrequenz. Da die A0,0-
Mode keine Durchmesserknoten besitzt, kommt es hier zu keiner Aufspaltung. Am sta¨rksten ist
sie bei der Mode mit drei Durchmesserknoten.
Um die Schallabstrahlung des rotierenden Rades zu berechnen, ist es no¨tig, die Oberfla¨chen-
schnelle in der ortsfesten Konfiguration zu berechnen. Dazu ist es sinnvoll, statt des modalen
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Abbildung 4.7.: Beispiel fu¨r den Einfluss der Radrotation auf den Frequanzgang des Rades
Koordinatensatzes qˆ±i Koordinaten s
±
i zu wa¨hlen, die sich bereits auf die Antwort im ortsfesten





















Mittels der Koordinaten s±i kann direkt aus der Kontaktkraft die Verschiebung ~u(α, t) eines be-
liebigen Punktes auf dem Referenzkreis in der ortsfesten Konfiguration berechnet werden. Fu¨r
die Berechnung der Schallabstrahlung wird zusa¨tzlich noch die Verschiebung eines Punktes au-
ßerhalb des Referenzkreises beno¨tigt. Bei einem rotationssymmetrischen Ko¨rper definiert jeder
Punkt des Querschnitts einen Kreis, der vollsta¨ndig Teil des Ko¨rpers ist. Ein solcher Kreis kann
durch die radiale Koordinate r und die axiale Koordinate y charakterisiert werden. Die Verschie-
bung im Punkt R ∋ ~X = (r, α, y) des Ko¨rpers kann unter Ausnutzung der Rotationssymmetrie
geschrieben werden:












Die Abha¨ngigkeit der Verschiebung von der Umfangskoordinate α wird wegen der Rotations-
symmetrie des Ko¨rpers u¨ber die Funktion e jkiα abgebildet, wa¨hrend die Abha¨ngigkeit von den
anderen beiden Koordinaten aus dem FE-Modell zu ermitteln ist.
4.4.4. Die Ko¨rperschallleistung als Maß fu¨r die Schallabstrahlung
Die Berechnung der von einer vibrierenden Struktur abgestrahlten Schallleistung erfordert i. A.
die Lo¨sung des vibroakustischen Randwertproblems mit der Helmholtz-Gleichung. Hierzu kann
eine Diskretisierung durch Randelemente (BEM) oder mit finiten Elementen (FEM) erfolgen.
73
4. Modellierung der Rollgera¨uschentstehung
Marburg und Nolte [75] beschreiben hierzu die Ansa¨tze. Der numerische Aufwand der akusti-
schen Berechnungen u¨bersteigt meist bei Weitem den der Schwingungssimulation. Daher werden
oft, wie im Berechnungsprogramm TWINS, Na¨herungslo¨sungen verwendet, die beispielsweise die
abstrahlende Struktur durch analytische Ersatzstrahler-Modelle darstellen. Im Hinblick auf die
akustische Strukturoptimierung ist es erforderlich, Methoden einzusetzen, die in der Simulation
zu mo¨glichst kurzen Rechenzeiten fu¨hren. Daher kommen BEM-Simulationen innerhalb von Op-
timierungsschleifen nicht in Frage und es muss ein einfacherer Ansatz gesucht werden. Ohnehin
erfolgt die akustische Bewertung nicht anhand des Schalldrucks an bestimmten Raumpositionen,
sondern anhand der von Rad und Schiene abgestrahlten Schallleistung.
In diesem Abschnitt werden Methoden entwickelt, die Schallleistung mit Hilfe der maschinen-
akustischen Grundgleichung zu scha¨tzen. Dazu wird die Oberfla¨chenschnelle der Struktur mit
Hilfe einer Analyse am FE-Modell ermittelt. Der Ansatz ist so gestaltet, dass die Anwendung
der maschinenakustischen Grundgleichung direkt aus den modalen Koordinaten qˆi erfolgt, ohne
dass dazu eine weitere Analyse im FE-Programm no¨tig wird. Abbildung 4.8 verdeutlicht den
angestrebten Berechnungsablauf. Es ist die auf Grund der Anregungskraft Fˆ von der Struktur
abgestrahlte Schallleistung zu berechnen. Dabei greift man auf die Daten einer Modalanalyse
zuru¨ck, so dass die Schwingung des Ko¨rpers effektiv mittels Modaltransformation berechnet
werden kann.
Abbildung 4.8.: Ablauf der Berechnung der Ko¨rperschallleistung
Die modalen Koordinaten qˆi beschreiben bereits die Schwingung des ganzen Ko¨rpers. Um je-
doch auf die Oberfla¨chenschnelle zu schließen, muss Information u¨ber diese fu¨r die Eigenformen
bereits vorliegen. Zu diesem Zweck wird neben den modalen Verschiebungen yˆi und den Eigen-
kreisfrequenzen ωi im Postprocessing der Modalanalyse auch die U -Matrix ermittelt, welche in
diesem Abschnitt erkla¨rt wird. Vergleicht man die Abbildungen 4.1 und 4.8, so entfallen nach
der hier beschriebenen Methodik die harmonische Analyse im FE-Programm und die akustische
Simulation, da die Schallleistung direkt aus den modalen Koordinaten gewonnen wird. So kann
eine deutliche Effizienzsteigerung in der Berechnung erzielt werden, wobei die einzige in Kauf
genommene Ungenauigkeit die Scha¨tzung des Abstrahlgrades zu Eins ist. Die Methode ist also
vorerst nur dann geeignet, wenn der Abstrahlgrad nicht zu stark variiert bzw. nicht zu sehr von
Eins abweicht.
Die Vorgehensweise wird zuna¨chst fu¨r einen nicht rotierenden Ko¨rper beschrieben. Es bestehen
keine Anforderungen hinsichtlich dessen Symmetrie, so dass die vorgestellte Methodik auf eine
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Vielzahl von vibroakustischen Problemen angewendet werden kann.
Die abgestrahlte Schallleistung bzw. deren spektrale Leistungsdichte eines mit der Kreisfrequenz
ω schwingenden Ko¨rpers kann durch die maschinenakustische Grundgleichung ausgedru¨ckt wer-
den, siehe z. B. Kollmann [67]:
W (ω) = σρcSv˜2n(ω). (4.23)

















c [ms ] die Schallgeschwindigkeit,
vˆ( ~X) [ms ] die Schwingschnelle der Struktur im Punkt
~X im Sinne von:
~v(t, ~X) = ℜ{vˆe jωt},




] die mittlere effektive quadrierte Schwingschnelle in Normalenrichtung,
Γ [m] die abstrahlende Oberfla¨che der Struktur,
S [m2] der Fla¨cheninhalt der abstrahlenden Oberfla¨che Γ und
σ [-] der Abstrahlgrad.
Der Abstrahlgrad σ ist die eigentliche akustische Gro¨ße in dieser Gleichung. Er kann interpretiert
werden als Abstrahleffektivita¨t, die maßgeblich vom Grade der Koinzidenz der akustischen Welle
im Fluid und der mechanischen Welle auf der abstrahlenden Oberfla¨che bestimmt wird. Damit
ha¨ngt der Abstrahlgrad von der Form der Strukturschwingung ab, sowie von deren Frequenz,
nicht jedoch von der Amplitude der Schwingung. Er kann fu¨r beliebige Strukturen nur u¨ber
die Simulation der Fluid-Struktur-Wechselwirkung, zum Beispiel mittels der BEM-Methode,












Der Abstrahlgrad kann nur bestimmt werden, wenn die Schalldruckverteilung u¨ber die Ober-
fla¨che Γ bekannt ist. Er variiert u¨ber der Frequenz. Auch ohne seine Beru¨cksichtigung kann
jedoch mit Hilfe von Gleichung 4.23 ein akustisches Maß des Radsatzes berechnet werden, fu¨r
dessen Berechnung keine Akustiksimulation notwendig ist. Es bietet sich an, eine Berechnung des
Ko¨rperschalls vorzunehmen. Damit ist gemeint, den Abstrahlgrad in Gleichung 4.23 als σ = 1
zu setzen. Damit wird das Resultat ein rein mechanisches, da die lokale Wechselwirkung mit der
Luft nicht mehr betrachtet, sondern eine globale Mittelung angenommen wird. Daher wird die
Ko¨rperschallleistung bei der Kreisfrequenz ω wie folgt definiert:











4. Modellierung der Rollgera¨uschentstehung
Zweckma¨ßigerweise wird bei Schwingungsproblemen ha¨ufig das Verschiebungsfeld des Ko¨rpers
in Form einer modalen Superposition folgendermaßen berechnet:





uˆ( ~X, ω) [m] die Verschiebung bei Kreisfrequenz ω am Ort ~X,
qˆi(ω) [m] die i-te harmonische modale Koordinate zur Kreisfrequenz ω und
yi( ~X) [-] die i-te modale Verschiebung am Ort ~X.
Definition der U-Matrix








































Die Ko¨rperschallleistung kann mit Hilfe der Matrix U direkt aus den harmonischen modalen
Koordinaten qˆi(ω) gewonnen werden, ohne die Oberfla¨chenverschiebung fu¨r jede Berechnungs-
frequenz bestimmen zu mu¨ssen. Die Matrix U muss nur einmal aus den Ergebnissen einer Mo-
dalanalyse berechnet werden und ist nicht von der Berechnungsfrequenz oder der Anregung
abha¨ngig. Sie beschreibt das akustische Verhalten des ganzen Ko¨rpers fu¨r alle untersuchten Mo-
den. Damit stellt sie ein effektives Werkzeug fu¨r die Schallberechnung bereit und wird von großer
Bedeutung fu¨r die akustische Optimierung sein. Eine Orthogonalita¨tsbeziehung Uik = 0 (i 6= k),
wie sie fu¨r die modalen Verschiebungen selbst gilt, konnte fu¨r U nicht gefunden werden. Ledig-
lich, wenn zwei Moden yi und yk eine verschiedene Anzahl von Durchmesserknoten besitzen,
kann sichergestellt sein, dass Uik = 0 ist. Es handelt sich folglich um eine voll besetzte, hermi-
tesche Matrix1, die bei geeigneter Sortierung fu¨r rotationssymmetrische Ko¨rper blockdiagonal
ist2.
Ko¨rperschallleistung einzelner Moden
Oft wird, z. B. im Hinblick auf Da¨mpfungsmaßnahmen, die Frage gestellt, welche Eigenschwing-
formen am meisten zur Schallabstrahlung beitragen. Gleichung 4.30 lo¨st die Ko¨rperschallleistung
nach den einzelnen Eigenmoden auf. Da die Verschiebungsamplitude jedoch quadratisch in die
1
U = U∗
2Hierzu mu¨ssen die Moden nach Durchmesserknoten sortiert werden
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Der Teil der Ko¨rperschallleistung, an dem die i-te Mode beteiligt ist, setzt sich aus WKS,i,i
und WKS,i,k (i 6= k) zusammen. Dabei ist WKS,i,i allein der i-ten Mode zuzuschreiben, der Teil
WKS,i,k jedoch entsteht in der Wechselwirkung mit anderen Moden. Soll dieser einzelnen Moden
zugeordnet werden, so muss der Anteil aus der Wechselwirkung der i-ten und der k-ten Mode
zwischen diesen aufgeteilt werden. Da hier verschiedene Aufteilungen, z. B. eine gleichma¨ßige
oder amplitudenabha¨ngige Aufteilung, in Frage kommen, ist die Ko¨rperschallleistung fu¨r die
Terme WKS,i,k nicht eindeutig einzelnen Moden zuzuordnen. Des Weiteren gilt fu¨r WKS,i,i stets:
WKS,i,i ≥ 0.
Der Grund ist, dass q∗i qi ≥ 0 stets gilt, und auch Uii wegen Gleichung (4.29) nichtnegativ ist. Die
Terme WKS,i,k ko¨nnen im Allgemeinen negative Werte annehmen, was in den durchgefu¨hrten
Berechnungen auch auftrat.
Sowohl die Uneindeutigkeit als auch die Tatsache, dass negative Leistungen auftreten, sprechen
dagegen, in der Berechnung der modalen Schallleistung die Terme WKS,i,k zu beru¨cksichtigen.
Daher wird folgendes Fazit gezogen:
– Bei der Berechnung der Ko¨rperschallleistung u¨ber alle Moden nach Gleichung 4.30 werden
die Terme WKS,i,k beru¨cksichtigt.
– Soll die Ko¨rperschallleistung einer einzelnen Mode berechnet werden, so werden ausschließ-
lich die Terme WKS,i,i beru¨cksichtigt. Dies kommt dem Nullsetzen aller Außerdiagonalter-
me von U gleich. Folglich wird nicht der Anteil der Moden an WKS sondern deren Anteil
an der Gro¨ße WKS,diag berechnet.
– Die AbweichungWKS−WKS,diag kann als Qualita¨tskriterium fu¨r die Zuordnung der Schall-
leistung zu einzelnen Moden dienen.
Bei der Schallabstrahlung von Eisenbahnra¨dern entsteht der gro¨ßte Teil der Ko¨rperschallleis-
tung durch die Terme WKS,i,i, welche eindeutig der i-ten Mode zugeschrieben werden ko¨nnen.
Abbildung 4.9 zeigt einen Vergleich von WKS,diag und WKS fu¨r die Ko¨rperschallleistungsberech-
nung bei einem Gu¨terwagenrad. Es zeigen sich Differenzen von maximal einem Dezibel. Daraus
la¨sst sich schlussfolgern, dass die Ko¨rperschallleistung fast ausschließlich von einzelnen Moden
erbracht wird und die Wechselwirkung u¨ber die Außerdiagonalterme von U gering ist. Daher
kann die Ko¨rperschallleistung weitgehend einzelnen Moden zugeschrieben werden und es wer-
den Analysen mo¨glich, bei denen die Moden beispielsweise terzweise nach ihrer Schallabstrahlung
bewertet werden, um so gezielte konstruktive Maßnahmen zur Schallda¨mpfung abzuleiten. Fu¨r
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Abbildung 4.9.: Gegenu¨berstellung der Ko¨rperschallleistung WKS und WKS,diag
die geringe Wechselwirkung gibt es zwei Ursachen: Erstens wird das Schwingungsbild bei einer
Frequenz ha¨ufig von nur einer Mode gepra¨gt, so dass die Vermischung oft gering ist. Zweitens
mu¨ssen sich die Eigenformen in ihrer Normalenverschiebung sehr a¨hneln, damit ein großer Wert
fu¨r Uim entstehen kann. Potenziell a¨hnliche Schwingformen, also solche mit gleicher Anzahl an
Durchmesserknoten und a¨hnlicher Verformung, z. B. A1,x- und R0,x-Moden, treten oft nicht bei
a¨hnlichen Eigenfrequenzen auf.
Abschließend sei bemerkt, dass die Schallabstrahlung der einzelnen Moden nicht nur u¨ber
die Oberfla¨chenschnelle nach Gleichung 4.30 gekoppelt ist, sondern auch u¨ber das gekoppel-
te Schwingungssystem im Kontaktpunkt nach Gleichung 4.11. Das in dieser Arbeit beschriebene
Schallentstehungsmodell geht prinzipiell nicht mit der Vorstellung konform, dass die abgestrahlte
Schallleistung eines Radsatzes sich als Summe der Beitra¨ge einzelner Eigenmoden des Radsatzes
akkumuliert. Dennoch ist diese Vorstellung hilfreich bei der Analyse der Schwingungsprobleme
und kann einen Beitrag zur Identifikation der Ursachen einer hohen Schallleistung liefern, da in
bestimmten Frequenzbereichen ha¨ufig einzelne Moden den Hauptbeitrag zur Schwingung und
Schallleistung liefern.
4.4.5. Die Ko¨rperschallleistung bei rotierenden, rotationssymmetrischen Ko¨rpern
Die U -Matrix und die damit verbundene Methode zur Berechnung der Ko¨rperschallleistung kann
bereits in der im vorigen Abschnitt vorgestellten Weise fu¨r das Eisenbahnrad angewendet wer-
den. Jedoch ist dann die Rotation des Radsatzes vernachla¨ssigt. Ziel ist es jedoch, mit einem
konventionellen FE-Modell die Modalanalyse des stehenden Radsatzes durchzufu¨hren und seine
Rotation durch Gleichung 4.19 fu¨r den Frequenzgang und Gleichung 4.22 fu¨r die Antwortver-
schiebung zu beru¨cksichtigen. Als Ergebnis der konventionellen Modalanalyse steht die U -Matrix
des stehenden Radsatzes zur Verfu¨gung. Ziel ist es, mit Hilfe dieser eine UR-Matrix des rotieren-
den Radsatzes zu bestimmen. Die Schwingung jeder Radsatzmode stellt sich, wie aus Gleichung
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3.65 bekannt ist, als U¨berlagerung zweier gegenla¨ufiger Wellen mit i. A. unterschiedlich großer
Amplitude dar. Deren Amplituden werden durch die beiden modalen Koordinaten sˆ+i und sˆ
−
i ,
vgl. Gleichung 4.21. bestimmt. Fasst man diese zu einem Vektor
sˆ =
(
s+1 , . . . , s
+
nmod











ermittelt werden ko¨nnen. Aus Gleichung 4.22 liest man zuna¨chst ab:



















(¯ˆyi · ~n) e− jkiαsˆ+i + (yˆi · ~n) e jkiαsˆ−i
)∗ · (4.37)(















(yˆi(r, y) · ~n)(¯ˆym(r, y) · ~n)e j(ki−km)α
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2π, k = 0





2π, k = 0
π, k ∈ N \ 0 (4.39)
das ganze Integral gleich Null wenn ki 6= km. Ist ki = km, so sind zwei Fa¨lle zu unterschei-
den: Fu¨r ki = km 6= 0 fallen das zweite und das dritte Integral weg, fu¨r ki = km = 0 sind
alle Terme ungleich Null. Die Bedeutung dessen erschließt sich durch die Beobachtung, dass
bei Vorhandensein von Durchmesserknoten gerade die Terme wegfallen, die zur U¨berlagerung
der gleich- und gegenla¨ufigen Welle geho¨ren. Das heißt, dass die U¨berlagerung entgegengesetzt
laufender Wellen keine akustische Wirkung hat. Die Moden des stehenden Radsatzes besitzen
wegen der Symmetrierandbedingung alle eine cosinusfo¨rmige Verteilung fu¨r die symmetrischen
Freiheitsgrade:









4. Modellierung der Rollgera¨uschentstehung
Der Verschiebungsanteil in Umfangsrichtung kann bei rotationssymmetrischen Rad nicht in Nor-




(yˆsi · ~n)(yˆsm · ~n) cos(kiφ) cos(kmφ) dΓ( ~X). (4.41)
Wegen Gleichung 4.39 ist das Integral, welches in Gleichung 4.38 den Faktor ¯ˆs±i sˆ
±
m wichtet,







Somit kann die U -Matrix aus der konventionellen Modalanalyse des Radsatzes verwendet werden,
um auch die Schallleistung des rotierenden Radsatzes zu berechnen.
4.5. Modellierung des Rad-Schiene-Kontakts
Der Rad-Schiene-Kontakt spielt bei der Entstehung des Rollgera¨uschs in zweierlei Hinsicht ei-
ne bedeutende Rolle. Erstens stellt er mittels der Kontaktkraft die Verbindung von Rad und
Schiene zu einem gekoppelten Schwingungssystem her. Er ist selbst durch seine Steifigkeits- und
Da¨mpfungseigenschaften eine Komponente dieses Systems. Zweitens ist auf den Lauﬄa¨chen die
Oberfla¨chenrauheit zu verorten, welche das Rollgera¨usch verursacht.
Schon 1976 wurde von Remington in [95] die Filterwirkung des Kontakts beschrieben. Inner-
halb der wenige Millimeter messenden Kontaktfla¨che wird der kurzwellige Anteil der Rauheit
gemittelt und kommt nur zur akustischen Wirkung, wenn er den Kontaktfilter u¨berwindet, in-
dem er, u¨ber die gesamte Kontaktfla¨che integriert, zu einer Vera¨nderung der Normalkraft fu¨hrt.
Ein Kontaktmodell, welches diesen Effekt abbilden kann, wird in Abschnitt 4.5.3 beschrieben.
Es muss den Kontakt in seiner Ausdehnung beschreiben und berechnen ko¨nnen. Dazu werden
Rauheit, Kontaktkraft und Verformung als verteilte Gro¨ßen angesehen und mit einem halb-
raumtheoretischen Ansatz in Beziehung gebracht.
Das Modell zur Interaktion im Rad-Schiene-System hingegen geht von der Wechselwirkung der
Kontaktpartner in einem einzigen Kontaktpunkt aus und beinhaltet linearisierte Beziehungen
fu¨r deren Dynamik. Dadurch wird eine effektive Berechnung der strukturdynamischen und akus-
tischen Antwort im Frequenzbereich realisiert. Der Tangentialkontakt muss von diesem Modell
auch abgebildet werden, da nur so die laterale bzw. axiale Rad-Schiene-Interaktion beschrieben
werden kann. Ein solches Modell wird in Abschnitt 4.5.2 beschrieben, wobei der Ansatz von
Thompson [111] Verwendung findet.
4.5.1. Kurze Darstellung des Rad-Schiene-Kontaktproblems
Alle Kra¨fte, die zwischen dem Schienenfahrzeug und dem Fahrweg wirken, werden in der Beru¨hr-
bzw. Kontaktfla¨che zwischen Rad und Schiene u¨bertragen. Voraussetzung fu¨r die Kraftu¨bertra-
gung ist, dass die als verformbar angenommenen Kontaktpartner aufeinandergedru¨ckt werden.
Dabei verformen sie sich in der Beru¨hrfla¨che so, dass sie sich in ihrer Form einander in einer
endlichen Kontaktfla¨che anschmiegen.
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Das Normalkontaktproblem besteht nun darin, fu¨r gegebene Geometrien der Kontaktpartner
und gegebene kinematische Gro¨ßen wie relative Lage und ggf. Relativgeschwindigkeit die Kon-
taktfla¨che sowie die Normalspannungsverteilung innerhalb der Kontaktfla¨che zu ermitteln. Auch
inverse Fragestellungen, bei denen z. B. die Normalkraft vorgegeben und die relative Lage ge-
sucht ist, sind denkbar. Das noch immer grundlegende Werk zum Normalkontaktproblem lieferte
Hertz [45] 1882. Er fand eine analytische Lo¨sung des Normalkontaktproblems unter einer Zahl an
einschra¨nkenden Annahmen, die jedoch in vielen technischen Fragestellungen in guter Na¨herung
erfu¨llt sind. Beim Rad-Schiene-Kontakt ist dies nur eingeschra¨nkt der Fall, da die Rad- und
Schienenprofile nicht u¨ber ihre gesamte La¨nge eine einzige Kru¨mmung beibehalten. Dadurch
ko¨nnen je nach relativer Lage Kontaktgebiete und Normalspannungsverteilungen entstehen, die
mehr oder weniger stark von der durch Hertz berechneten elliptischen Verteilung abweichen.
Damme zeigt in ihrer Dissertation [23], dass dies bei nahezu allen lateralen Lagen des Rades
gegen die Schiene der Fall ist. Diese Tatsache ist nicht nur dann relevant, wenn Beanspruchung
und Verschleiß auf den Fahrfla¨chen oder der Filtereffekt fu¨r die Rauheitsanregung bestimmt wer-
den sollen. Bei fahrdynamischen Fragestellungen ist man in der Regel nur an der resultierenden
Kraft, also an der u¨ber die Kontaktfla¨che integrierten Normal- bzw. Tangentialkraft interes-
siert. Dennoch bestehen, wie durch die Recherche von Piotrowski und Chollet [86] belegt wird,
spa¨testens seit den 90er Jahren Bemu¨hungen, nicht-elliptische und multiple Kontaktfla¨chen in
Fahrdynamikmodelle zu integrieren.
Im Rad-Schiene-Kontakt werden Kra¨fte nicht nur in Normalen- sondern auch in Tangentialrich-
tung u¨bertragen. Als Beispiele sind Antriebs- oder Brems-, sowie Fu¨hrungskra¨fte zu nennen,
die das Rad in der Kurvenfahrt auf der Schiene halten. Die maximal u¨bertragbare Tangenti-
alkraft ist durch das Produkt aus Reibwert und Normalkraft begrenzt. Bei Erreichen dieser
Tangentialkraft kommt es zum vollsta¨ndigen Gleiten des Rades auf der Schiene. Dieser Fall ist
fu¨r fahrdynamische Fragstellungen von Interesse. Das Rollgera¨usch wird jedoch in der Regel
nicht unter derart extremen Kontaktbedingungen betrachtet, so dass hier angenommen werden
kann, dass die Tangentialkra¨fte betragsma¨ßig weit unterhalb des mo¨glichen Maximums liegen.
Fu¨r diesen Fall lieferte Kalker eine lineare Beschreibung der Beziehungen im Tangentialkontakt
mittels der so genannten Kalker-Koeffizienten.
4.5.2. Der linearisierte Kontakt fu¨r Frequenzbereichsrechnungen
Das Modell der Rad-Schiene-Interaktion nach Gleichung 4.11 beru¨cksichtigt die frequenzabha¨ngi-
ge Nachgiebigkeit der Kontaktzone. Hierbei mu¨ssen alle im Interaktionsmodell betrachteten
Raumrichtungen auch im Kontakt beru¨cksichtigt werden. Um eine Frequenzbereichsrechnung
zu ermo¨glichen, ist ein lineares Modell erforderlich. Im Rad-Schiene-Kontakt liegen im Allge-
meinen jedoch nichtlineare Beziehungen zwischen Kraft- und Verschiebungsgro¨ßen vor. So lautet





Die Konstante C˜H ist dabei anhand der Kontaktgeometrie zu bestimmen.
Fu¨r kleine Schwankungen der Kontaktkraft und -eindru¨ckung schlug Remington in [96] vor,
Gleichung 4.43 um die statische Radlast FC0 zu linearisieren. Durch Differentiation erha¨lt man
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Abbildung 4.10.: Kontaktanalyse fu¨r die Profilpaarung UIC60/S1002. In nominaler Kontakt-
position wurde die Kraft-Weg-Kurve ermittelt und durch curve fitting der
Parameter C˜H bestimmt. Oben: Kraft-Weg-Kurve. Unten: Kontaktsteifigkeit.
C˜H = 3, 89 · 10−8mN 32 .
Auch bei Geometrien, die die Annahmen der Hertz’schen Theorie verletzen und bei denen sich
signifikant von der Ellipsenform abweichende Kontaktgebiete einstellen, gilt dieser Zusammen-
hang noch in guter Na¨herung. Dies wurde in einer Kontaktberechnung mit den Profilen UIC60 fu¨r
die Schiene und S1002 fu¨r das Rad belegt, die mit den Methoden aus Abschnitt 4.5.3 mit der Im-
plementierung aus Abschnitt 5.2.1 durchgefu¨hrt wurde. Durch Variation der Eindru¨ckung konnte
die Kraft-Weg-Kurve aufgezeichnet werden. Die Anwendung eines curve fitting-Algorithmus lie-
ferte dazu die Konstante C˜H so, dass sich eine sehr gute Deckung der Berechnungsergebnisse
mit der Kurve nach Gleichung (4.43) ergab. Obwohl die Hertz’schen Voraussetzungen von den
Kontaktpartnern nicht erfu¨llt werden, ist seine Theorie des Normalkontakts also hier anwend-
bar. Deshalb wird fu¨r das Kontaktmodell der Normalkontakt nach Hertz behandelt. Dies hat
den Vorteil, dass der Tangentialkontakt nach Kalker [54] ohne Modifikationen berechnet wer-
den kann. Als Eingabegro¨ßen fu¨r die Berechnung des Normalkontakts sind folgende Angaben
erforderlich:
FC0 [N] die statische Radlast,
RR [m] der Laufkreisradius des Rades,
RR,ax [m] der axiale Kru¨mmungsradius des Rades und
RS,lat [m] der laterale Kru¨mmungsradius der Schiene.
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Aus Tabelle C.1 sind durch Interpolation nach θ die Werte µ, ς, und ξ zu ermitteln. Die Bestim-






























] der Elastizita¨tsmodul des Materials,
ν [-] dessen Querkontraktionszahl,
aH [m] der Halbmesser der Kontaktellipse in Fahrtrichtung,
bH [m] der Halbmesser der Kontaktellipse in Querrichtung und
KC [
N
m ] die Kontaktsteifigkeit
Auch in Tangentialrichtung muss eine Linearisierung verwendet werden. Der Kontakt kann keine
gro¨ßeren Kra¨fte als
FCmax = µRP0 (4.47)
mit dem Reibwert µR u¨bertragen. Daher muss die Kraft-Weg-Kurve nichtlinear sein. Dennoch
konnte Kalker in [54] eine Linearisierung mittels der Kalker-Koeffizienten vorstellen, die fu¨r
kleine Schlu¨pfe Gu¨ltigkeit hat.
Beim Rollvorgang mit der Fahrgeschwindigkeit vZug rollt das Rad auf der Schiene ab. Dabei wird
eine Tangentialkraft u¨bertragen. Dies kann eine Antriebs- oder Bremskraft oder eine Fu¨hrungs-
kraft in der Kurve sein. Sind die Kra¨fte und Schlu¨pfe hinreichend klein, kommt es nicht zum
Durchdrehen oder Rutschen des Rades auf der Schiene, sondern in der Kontaktzone besteht stets
ein Haftgebiet. In diesem kommt es jedoch in Folge der u¨bertragenen Tangentialkraft zu einer
Verformung der Kontaktpartner, die statisch als Relativverschiebung angesehen werden kann.
Im Laufe des Rollvorgangs wird jedoch immer wieder der unverformte Bereich der Kontaktober-
fla¨chen in den Kontakt hereingedreht, so dass sich diese Relativverschiebung immer aufs Neue
ausbildet. Dadurch entsteht eine Relativgeschwindigkeit vr zwischen den Kontaktpartnern. Der





Bei konstanter Kontaktkraft und kleinem Schlupf besteht nach Kalker ein linearer Zusammen-





Cij ist ein Kalker-Koeffizient, so wie er von Kalker mittels numerischer Simulation bestimmt
wurde. Je nach Koordinatenrichtung ko¨nnen mehrere Schlupfrichtungen zur Schlupfkraft bei-
tragen. In Lateralrichtung ergibt sich beispielsweise folgender Zusammenhang:
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Die Kalker-Koeffizienten ko¨nnen durch Interpolation nach g und ν aus Tabelle C.2 ermittelt
werden.
FyK bezeichnet die Kontaktkraft in Lateralrichtung, orthogonal zur Rollrichtung, ωzK ist der
Bohrschlupf um die Normalenachse des Kontakts. Hiermit besteht ein linearer Zusammenhang
zwischen Kraft und Verschiebung, der in der Rollgera¨uschberechnung eingesetzt werden kann.
Die Kalker-Koeffizienten sind fu¨r den stationa¨ren Rollkontakt gu¨ltig. In den zu Grunde liegenden
Berechnungen von Kalker wurden die Kra¨fte und Schlu¨pfe stets als zeitlich konstant betrachtet.
Bei Schwingungen mit ho¨heren Frequenzen ist dies jedoch nicht mehr gegeben. Die Kraftverha¨lt-
nisse a¨ndern sich so schnell, dass ein Teilchen in der Kontaktoberfla¨che, wa¨hrend es diese durch
den Rollvorgang passiert, Fluktuationen der Schlupfkraft und des Schlupfes sieht. Fu¨r diesen
Fall zeigte Groß-Thebing in [39], dass die Dynamik des Tangentialkontakts nicht mehr der des
stationa¨ren Rollens entspricht. Er beschrieb die Dynamik des instationa¨ren Tangentialkontakts
mit Hilfe frequenzabha¨ngiger Kalker-Koeffizienten C∗ij(
aH
L ). Um die Frequenzabha¨ngigkeit zu








eingefu¨hrt. Er beschreibt, wie viele Wellen einer mechanischen Schwingung in der halben Kon-
taktellipse a in Longitudinalrichtung Platz finden. In Abha¨ngigkeit davon wurden die frequenz-
abha¨ngigen Kalker-Koeffizienten bestimmt. In [111] u¨bernahm Thompson diese Modellvorstel-
lungen und fand Approximationen, mit deren Hilfe die frequenzabha¨ngigen Kalker-Koeffizienten






























In Anlehnung an Thompson [111, 124] wurden die Werte fu¨r die Parameter nach Tabelle 4.2
gewa¨hlt.
Tabelle 4.2.: Parameter fu¨r die Approximation der frequenzabha¨ngigen Kalker-Koeffizienten
k22 a23 b23 a33 b33 c33 d33 e33 f33
1.027 16 0 11.5 10.5 2.85 43.5 0.279 0.176
In [111] sowie [124] wird aus den Beziehungen dieses Abschnitts durch Linearisierung ein Kon-
taktfrequenzgang hergeleitet. Dieser wird hier fu¨r folgende Koordinatenrichtungen angegeben:
1. vertikal zK und
2. lateral bzw. axial yK.
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ω¯zK [ ] statischer Bohrschlupfanteil,
γ¯yK [ ] statischer Schlupf in Lateralrichtung und
cH [m] cH =
√
aHbH , geometrisches Mittel der Kontakthalbmesser.
Die statischen Schlupfanteile kennzeichnen hier nicht die auf Grund der dynamischen Kontakt-
kra¨fte auftretenden Schlu¨pfe, sondern die auf Grund der Fahrsituation auftretenden Schlu¨pfe
unter Vernachla¨ssigung der Schwingung.
4.5.3. Modellierung des verteilten Normalkontakts zur Rauheitsfilterung
Die folgende mathematische Formulierung des Normalkontaktproblems ist angelehnt an die Dar-
stellung, wie sie beispielsweise von Kalker [54] verwendet wird. Die Geometrie wird in der un-
verformten Konfiguration beschrieben, so dass die Formulierung nur fu¨r kleine Verformungen
gu¨ltig sein kann.
Abbildung 4.11 veranschaulicht die Modellbildung zum Normalkontakt. Die Ko¨rper K1 und K2
haben zuna¨chst eine glatte Oberfla¨che, das heißt, ihre Oberfla¨chen sind lokal durch stetig diffe-
renzierbare Funktionen beschreibbar. Sie na¨hern sich einander so weit an, dass sie sich in einem
Punkt beru¨hren, der initialer Kontaktpunkt genannt wird (Abbildung 4.11 a). Notwendigerweise
besitzen sie in diesem Punkt dieselbe Tangentialebene, da sie sich sonst durchdringen wu¨rden.
Dies ermo¨glicht die Definition des Kontaktkoordinatensystems K in Anlehnung an die Darstel-
lung des Rad-Schiene-Kontakts aus Abbildung 4.2. Der Normalenvektor der Tangentialebene
wird mit ~zK bezeichnet und die zwei orthogonalen Einheitsvektoren in der Ebene mit ~xK und
~yK. Die Abbildung zeigt nur die ~yK- und ~zK-Richtung. Stellt man die Konstellation im Koor-
dinatensytsem K dar, so beru¨hren sich die Ko¨rper an einem Punkt in der ~xK-~yK-Ebene (Bild
b). Nun ko¨nnen die Oberfla¨chen der beiden Ko¨rper zusammengefasst werden, indem man den
Abstand zwischen beiden Ko¨rpern in ~zK-Richtung u¨ber der ~xK-~yK-Ebene darstellt (Bild c). So
entsteht ein Modell, in dem ein Ersatzko¨rper, der die beiden Ko¨rper darstellt, gegen eine starre
Ebene gedru¨ckt wird.
Zum eigentlichen Kontakt kommt es, wenn die Ko¨rper einander noch weiter um den Betrag
dz > 0 in ~z-Richtung angena¨hert werden. Ihre unverformten Konturen durchdringen sich dann.
Hierbei kommt es zu einer elastischen Verformung beider Ko¨rper. Sie beru¨hren sich mit einem
Teil ihrer Oberfla¨che, der Kontaktfla¨che genannt wird.
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Abbildung 4.11.: Darstellung des Normalkontaktproblems fu¨r zwei elastische Halbra¨ume
Folgende Bezeichnungen werden zur physikalischen Beschreibung des Problems eingefu¨hrt:
d0(x, y) [m] Abstand der unverformten Konturen von Ko¨rper K1 und K2 in ~zK-Richtung.
d0 > 0 bedeutet Separation, d0 = 0 Beru¨hrung und d0 < 0 Durchdringung
der unverformten Konturen,
ui(x, y) [m] Verformung des Ko¨rpers i in zK-Richtung. u > 0 bedeutet Eindru¨ckung des
Ko¨rpers,
d(x, y) [m] Abstand der verformten Ko¨rper analog zu d0,
p(x, y) [ N
m2
] Normalspannung im Kontakt. p > 0 heißt, dass der Spannungsvektor in die
Ko¨rper hinein zeigt und
ri(x, y) [m] Rauheit des i-ten Ko¨rpers, welche als Versatz der Oberfla¨che in ~zK-Richtung
modelliert wird. Es ist ri(x, y) > 0, wenn die Rauheit aus dem Ko¨rper heraus
ragt.
Der Abstand d der verformten Ko¨rper wird aus dem Lagezusammenhang bestimmt:
d(x, y) = d0(x, y) + u1(x, y) + u2(x, y)︸ ︷︷ ︸
=u(x,y)
, (x, y) ∈ R2. (4.57)
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Ursache fu¨r die Deformation der Ko¨rper ist die Kontaktnormalspannung p. Es wird linear elas-
tisches Materialverhalten angenommen:
u1 =H1p, u2 =H2p (4.58)
Dabei ist H ein linearer Operator, welcher die Spannungsfunktion p auf die resultierende Ver-
schiebungsfunktion u abbildet. Der Zusammenhang ist nicht punktweise zu verstehen, da eine
Spannung auch außerhalb ihres Angriffsgebiets Wirkung zeigen kann. Mit
u(x, y) := u1(x, y) + u2(x, y) und H :=H1 +H2 (4.59)
ko¨nnen die beiden Ko¨rper fu¨r die Kontaktanalyse zusammengefasst werden. Dies entspricht dem
U¨bergang von Bild (e) zu Bild (f) in Abbildung 4.11. Es folgt:
u =Hp. (4.60)
Die Ko¨rper verformen sich durch den Kontakt so, dass es keine Durchdringung der Konturen
gibt. Außerdem ko¨nnen u¨ber den Kontakt nur Druckspannungen u¨bertragen werden. Daher
werden folgende Forderungen gestellt:
d(x, y) ≥ 0 ∧ p(x, y) ≥ 0, (x, y) ∈ R2. (4.61)
Des Weiteren kann sich die Kontaktspannung nur dort ausbilden, wo sich die Ko¨rper beru¨hren.
Daraus kann folgende Bedingung abgeleitet werden:
{p(x, y) > 0⇒ d(x, y) = 0} ⇒ pd = 0. (4.62)
Abschließend kann das Normalkontaktproblem wie folgt formuliert werden:
d =Hp+ d0 ≥ 0, dp ≥ 0, dp = 0. (4.63)
Gleichung (4.63) beschreibt den Kontakt zweier glatter Oberfla¨chen. Gleichung 4.57 wird um
die Rauheit erweitert durch:
d(x, y) = d0(x, y) + u1(x, y) + u2(x, y)− r1(x, y)− r2(x, y), (x, y) ∈ R2. (4.64)
Mit
r(x, y) = r1(x, y) + r2(x, y) (4.65)
kann die Rauheit auch in das Kontaktmodell 4.63 aufgenommen werden:
d =Hp+ d0 − r ≥ 0, p ≥ 0, dp = 0 (4.66)
Zu beachten ist, dass die Definition der Normal- und Tangentialrichtungen ohne Beru¨cksichti-
gung der Rauheit an den glatten Oberfla¨chen stattfindet. So kann bei reiner Geradeausfahrt
dieselbe Kontaktgeometrie – bis auf die Rauheit – fu¨r die gesamte Kontaktsimulation angenom-
men werden.
Die Abbildung H zwischen Normalspannung und Verschiebung kann auf verschiedene Weise
gefunden werden. Die aufwendigste und flexibelste Art der Modellierung ist, die Kontaktpartner
in ihrer endlichen Ausdehnung mit den Mitteln der Festko¨rper-Kontinuumsmechanik zu erfassen.
Solche Ansa¨tze wurden z. B. bei Damme [23] gewa¨hlt, die sogar die Rotation des Rades und die
Translation der Schiene mit den daraus resultierenden Tra¨gheitseffekten erfasst. Eine Darstellung
87
4. Modellierung der Rollgera¨uschentstehung
der komplexen Materie des kontinuumsmechanischen Kontaktproblems gibt Wriggers in [137].
Derartige Verfahren ko¨nnen bei richtiger Modellierung komplexe Strukturen sehr genau erfassen.
Dazu mu¨ssen die Ko¨rper mittels finiter Elemente diskretisiert werden, wobei insbesondere im
potenziellen Kontaktgebiet mit, im Verha¨ltnis zur Kontaktfla¨che, sehr feiner Vernetzung zu
arbeiten ist. Entsprechend hoch ist der Berechnungsaufwand.
Eine Beobachtung aus dem Rad-Schiene-Kontakt ist, dass die Verformung durch den Kontakt auf
den Kontaktko¨rpern nur in einer kleinen Umgebung des Kontaktgebiets von signifikanter Gro¨ße
ist. Dies motiviert die Vorstellung, die Kontaktpartner seien im Verha¨ltnis zur Kontaktfla¨che
unendlich groß. Dann ko¨nnen sie als elastische Halbra¨ume modelliert werden. Dieser Ansatz
wurde von Hertz [45] ebenso verfolgt wie von Kalker [54]. Kaiser setzte ihn in der Fahrdyna-
miksimulation als Rad-Schiene-Kraftelement ein [51]. Die Beziehung zwischen Normalspannung








(x− ξ)2 + (y − η)2 dξ dη. (4.67)
Darin sind:




] dessen Schubmodul und
S [m] Ein Gebiet auf der xK-yK-Ebene, welches die Kontaktfla¨che entha¨lt. Es kann auch
gro¨ßer sein, da außerhalb der Kontaktfla¨che der Integrand verschwindet.
Als Kontaktfla¨che SK wird der Teil der xK-yK-Ebene bezeichnet, fu¨r den die Normalspannung
p > 0 ist:
SK = {(xK, yK) | p(xK, yK) > 0} . (4.68)
Die resultierende Kontaktnormalkraft, welche beno¨tigt wird, um die elastische Verformung der




p(xK, yK) dxK dyK. (4.69)
Ein solches Modell ist einfacher zu simulieren als ein komplexes FE-Modell, da die Gro¨ßen p
und u nur in der potenziellen Kontaktfla¨che erfasst werden mu¨ssen. Jedoch sind Verschiebung
und Kraft u¨ber das gesamte Gebiet gekoppelt, so dass Gleichungssysteme mit voll besetzten
Matrizen gelo¨st werden mu¨ssen.
Zur Filterung der Rauheit hinsichtlich des Rad-Schiene-Kontakts kommen daher in der Lite-
ratur auch einfachere Modelle zur Anwendung. Remington [95] entwickelte einen analytischen
Ansatz fu¨r den Kontaktfilter im Frequenzbereich, welcher auf der Annahme einer kreisfo¨rmigen
Kontaktfla¨che einen Filter im Frequenzbereich darstellt. In [100] wird das DPRS-Modell3 doku-
mentiert, welches der Rauheitsfilterung im Programm TWINS zu Grunde liegt. Hier wird der
Kontakt als nichtlineare Winkler’sche Bettung modelliert, was der Vorstellung
u(x, y) = h(p(x, y)) (4.70)
3Distributed Point Reacting Springs
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mit einer geeigneten Kraft-Weg-Kurve h entspricht. Damit wird der Spannungs-Verschiebungs-
Zusammenhang lokalisiert. Durch die rein lokale Wirkung der Kontaktkraft wird jedoch der
gesamte U¨berschneidungsbereich der unverformten Konturen zum Kontaktgebiet. Dieses wird
damit in der Regel u¨berscha¨tzt. Zur Kompensation passt Remington in [100] die Kru¨mmungsra-
dien der Kontaktoberfla¨chen an. Außerdem ergibt sich im Falle einer linearen Funktion h schon
im Falle der Hertz’schen Pressung nicht die richtige Normalspannungsverteilung. Deswegen wird
ein nichtlinearer Zusammenhang u = c˜
√
p gewa¨hlt. So kann fu¨r den reinen Hertz’schen Kon-
takt das richtige Ergebnis berechnet werden, nicht jedoch fu¨r raue Oberfla¨chen und beliebige
Kontaktgeometrien.
In dieser Arbeit wird der Normalkontakt daher nach den Gleichungen 4.66 und 4.67 modelliert.
Implementierung und Test des Modells sind in Abschnitt 5.2.1 dokumentiert. Das Modell ent-
spricht der Herangehensweise, wie sie dem Programm CONTACT von Kalker zu Grunde liegt.
Ein solches Vorgehen ist von Kalker selbst [55] erfolgreich erprobt worden. Bucher setzt dieses
Modell ein , vgl. [21], um den Rad-Schiene-Kontakt unter Beru¨cksichtigung gemessener Mikro-
Rauheiten zu berechnen. Bei Pieringer [83] wird es verwendet, um die Wirkung von Rauheit
sowie singula¨ren Sto¨rungen der Rad- und Schienenoberfla¨che auf Rad- und Schienenschwingun-
gen zu untersuchen.
4.5.4. Modellierung der anregenden Rauheit
Die Rauheit der Rad- und Schienenlauﬄa¨chen ist der wichtigste Einflussfaktor fu¨r das Roll-
gera¨usch. Reduziert man die Betrachtung auf eine Frequenz, so besteht – lineare Modelle fu¨r die
Interaktion angenommen – in dieser Frequenz ein linearer Zusammenhang zwischen der anre-
genden Rauheitsamplitude und dem resultierenden Schalldruck. Die Schallleistung ist in diesem
Fall proportional zum Quadrat der Rauheitsamplitude. Fu¨r nicht lineare Modelle gilt dieser
Zusammenhang nur na¨herungsweise. Das bedeutet, grob gesprochen, dass aus einen Dezibel
im Rauheitspegel unter Beru¨cksichtigung der mechanischen und akustischen U¨bertragungsfunk-
tionen ein Dezibel im Schalldruck-4 bzw. Schallleistungspegel wird. Projekte zur akustischen
Verbesserung von Komponenten des Rad-Schiene-Systems streben in der Regel Verbesserungen
in der Gro¨ßenordnung von ca. 5 dB(A) im Gesamtschalldruckpegel an. Im Vergleich dazu besitzt
der Kontaktfilter einen Effekt von 20Dezibel und mehr auf den Pegel der effektiven Rauheit.
Die Rauheit auf den Radlauﬄa¨chen, selbst bei Radsa¨tzen mit gleicher Funktion in a¨hnlichen
Fahrzeugen, kann nach Erfahrungen aus dem LZarG-Projekt [56] durchaus um 5 bis 10 dB va-
riieren.
Diese Relationen verdeutlichen, wie bedeutend ein sorgfa¨ltiger Umgang mit den Rauheitsdaten
fu¨r die Qualita¨t einer akustischen Vorhersage ist. Diesem Aspekt wird bei akustischen Messungen
im Feldversuch Rechnung getragen, indem beispielsweise in der TSI La¨rm [7] das Spektrum der
Schienenrauheit unterhalb einer Referenzkurve liegen muss, um dieses Gleis fu¨r akustische Mes-
sungen zu qualifizieren. Bei vergleichenden Messungen, z. B. zwischen verschiedenen Radsa¨tzen,
wird aus den gemessenen Radrauheitsdaten der Vergleichsradsa¨tze, ggf. u¨berlagert mit der Schie-
nenrauheit, ein Korrekturspektrum gebildet und auf die akustischen Ergebnisse angewendet.
Fu¨r akustische Berechnungen an Radsa¨tzen und fu¨r deren Optimierung bedeutet dies, dass eine
Referenzrauheit, bezu¨glich derer die Varianten bewertet werden, von entscheidender Bedeutung
4Sowohl der Schalldruck- als auch der Rauheitspegel werden aus den quadrierten Amplituden der jeweiligen
Gro¨ßen gebildet.
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fu¨r das Berechnungs- bzw. Optimierungsergebnis ist. Oft wird die Gesamt-Schallabstrahlung
durch den Schall in einer oder in wenigen Terzen bestimmt. Eine weitere Reduktion des Roll-
gera¨uschs ist in diesem Fall nur mo¨glich, wenn die Maßnahmen in eben diesen Terzen wirksam
sind. Die Optimierung ist deshalb in der Praxis nur dann erfolgreich, wenn die in der akusti-
schen Simulation pegeldominierenden Frequenzbereiche sich mit denen aus dem Betrieb decken.
Die Auswahl der Rauheit ist deswegen ein entscheidender Schritt in der Modellierung der Roll-
gera¨uschentstehung. Es werden folgende Anspru¨che an eine Referenzrauheit gestellt:
Repra¨sentativita¨t Die Modellrauheit soll im Pegel und in der Form des Spektrums typisch fu¨r
die Rauheit entsprechender Ra¨der oder Schienen sein.
Frequenzabdeckung Es muss durch die Modellrauheit eine Anregung aller relevanten Fre-
quenzen erfolgen, es du¨rfen also keine ”Lo¨cher” im Spektrum auftreten, oder diese sind
nachtra¨glich zu beseitigen.
Verfu¨gbarkeit im Zeit-/Ortsbereich Um Zeitbereichssimulationen und nichtlineare Kontakt-
modelle in Berechnungen verwenden zu ko¨nnen, muss die Rauheit als Messschrieb u¨ber ei-
nem Schienenabschnitt oder auf dem Radumfang vorliegen. Eine Verfu¨gbarkeit als Schmal-
band- oder Terzspektrum genu¨gt nicht.
Mehrspurigkeit Remington zeigte bereits 1987 [96], dass die Wirksamkeit der Kontaktfilter
stark von der Korrelation der Rauheit auf parallelen Spuren auf den Lauﬄa¨chen abha¨ngt.
Mit den vorgestellten Kontaktfiltern la¨sst sich dieser Effekt abbilden, sofern mehrspurige
Messungen vorliegen. Daher ist die Auswertung mehrspuriger Messungen notwendig.
Die Verarbeitung der Rauheitsdaten ist im Rahmen dieser Arbeit fu¨r zwei Zwecke notwendig.
Zum einen muss die effektive Rauheit, also die Spektraldichte der im Kontakt wirksamen Anre-
gungsrauheit, berechnet werden. Diese ist die Anregungsgro¨ße fu¨r die mechanischen Modelle. Es
sind hierzu die mehrspurigen Rauheitsdaten von Rad und Schiene geeignet zusammenzufassen
und hinsichtlich des Rad-Schiene-Kontakts zu filtern. Die Vorgehensweise ist in Abschnitt 4.5.5
dokumentiert. Zum anderen werden Rauheitsdaten in Messberichten in der Regel in Form von
Terzspektren angegeben. Diese stellen eine wichtige Quelle dar, um geeignete Anregungsrauheits-
daten durch Vergleich mit Messergebnissen zu qualifizieren. Bei Schienenrauheitsdaten erfolgt
die Auswertung in der Regel nach DINEN15610 [9]. Fu¨r Ra¨der existiert eine solche Norm nicht,
jedoch kann a¨hnlich verfahren werden wie bei Schienen. Eine Auswahl der Referenzrauheit fu¨r
die schalltechnische Optimierung erfolgte in den Berichten [57] und [58] fu¨r das LZarG-Projekt.
4.5.5. Berechnung der effektiven Anregungsrauheit
Lineare Interaktionsmodelle wie das in dieser Arbeit verwendete Modell nach Gleichung 4.11
bilden den Rad-Schiene-Kontakt in Form linearer Bewegungsgleichungen ab. Dies ermo¨glicht
schnelle Berechnungen im Frequenzbereich mit linearisiertem Kontakt. Daru¨ber hinaus gibt es
aber nach Pieringer [85], Wu und Thompson [128, 124] Effekte, die nur von Modellen erfasst
werden ko¨nnen, welche den Kontakt als nichtlinear bzw. verteilt modellieren.
Dies ist zum einen der Kontaktfilter-Effekt, wie er in Abbildung 4.12 veranschaulicht wird. Dort
werden Verformung und Normalspannung fu¨r glatte Oberfla¨chen denen gegenu¨bergestellt, die
sich bei amplitudengleicher kurz- bzw. langwelliger, sinusfo¨rmiger Rauheit der Lauﬄa¨chen erge-
ben. Die Rad- und Schienenrauheit setzt sich aus Komponenten verschiedenster Wellenla¨ngen
zusammen. Fu¨r langwellige Rauheit ist die Kontaktfla¨che in ihrer Ausdehnung wesentlich kleiner
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Abbildung 4.12.: Veranschaulichung des Kontaktfilter-Effekts
als die Wellenla¨nge. Die Durchdringung der unverformten Oberfla¨chen wird nahezu gleichma¨ßig
u¨ber der Kontaktfla¨che angehoben oder abgesenkt, siehe Abbildung 4.12. Dadurch kommt es,
falls der Wellenberg gerade im Kontakt ist, zu einer Anhebung der Kontaktnormalspannung im
gesamten, dann vergro¨ßerten Kontaktgebiet. Betrachtet man jedoch Rauheits- Wellenla¨ngen in
der Gro¨ßenordnung der Kontaktfla¨chenausdehnung oder kleiner, die hier als kurzwellig bezeich-
net werden, so durchla¨uft die Rauheit, wenn man sie sich als sinusfo¨rmig gewellt vorstellt, einen
gewissen Teil ihrer Periode, so dass es durch die Rauheit angehobene und abgesenkte Teile der
Lauﬄa¨che gibt. In Folge dessen kommt es in einigen Bereichen der Kontaktfla¨che zu erho¨hten,
in anderen Bereichen zu niedrigeren Kontaktnormalspannungen. Die Gesamtkontaktnormalkraft
vera¨ndert sich daher im Vergleich zum Fall langwelliger Rauheit weniger stark. Die kurzwellige
Rauheit regt die Vibration von Rad und Schiene weniger effektiv an als die langwellige, da sie
geringere Fluktuationen der Kontaktnormalkraft hervorruft und innerhalb der Kontaktfla¨che
eine Mittelung erfa¨hrt.
Zum anderen ist die Kraft-Weg-Kurve des Rad-Schiene-Kontakts nicht linear vgl. Abbildung
4.10. Sie wird bei linearen Berechnungsmodellen um eine statische Last linearisiert. Daher sind
lineare Modelle hinsichtlich der Kontaktkraft immer nur in einer Umgebung der angesetzten
statischen Normalkraft gu¨ltig. Ist die Rauheitsamplitude hoch, kann es dazu kommen, dass dieser
Bereich in der Simulation u¨berschritten wird. Studien hierzu sind beispielsweise bei Wu in [128]
zu finden. Dort wird der Rad-Schiene-Kontakt im Zeitbereich simuliert und dabei ein lineares und
ein nichtlineares (Hertz’sches) Kontaktmodell verglichen. Als Ergebnis kann festgehalten werden,
dass die berechneten Kontaktkraftpegel bei niedrigen Rauheitspegeln, wie sie fu¨r scheiben- oder
K-Sohlen-gebremste Ra¨der typisch sind, sich zwischen linearem und nichtlinearem Modell um
weniger als ein Dezibel unterschieden. Bei mittelgroßer Rauheit gilt dies nur noch dann, wenn die
Radlast 50 kN oder mehr betra¨gt. Bei verriffelten, sehr rauen Oberfla¨chen wurden Abweichungen
von bis zu 10Dezibel in der Kontaktkraft gefunden, so dass linearisierte Modelle nicht mehr als
gu¨ltig angesehen werden ko¨nnen.
Wegen der zwei oben genannten nichtlinearen Effekte bei der Schwingungsanregung durch Rau-
heit im Rad-Schiene-Kontakt ist es Stand der Technik [124], die gemessenen (oder generierten)
Rauheitsdaten vor der Verwendung in linearen Interaktionsmodellen einem Preprocessing zu
unterziehen. Dabei werden die mehrspurig gemessenen Daten von Rad- und Schienenrauheit
zu einer effektiven Rauheit reff(x) zusammengefasst. Diese wird als im Kontaktpunkt wirksame
Rauheit im Sinne von Gleichung 4.11 verwendet.
Der Grundgedanke bei der Rauheitsfilterung besteht darin, die Oberfla¨chen von Rad und Schie-
ne mit der gemessenen Rauheit zu versehen und mittels Kontaktsimulation fu¨r verschiedene
Positionen in Fahrtrichtung (xK) die Kontaktkraft zu berechnen. Verwendet wird ein Kontakt-
modell im Sinne von Abschnitt 4.5.3 oder ein anderes Modell, welches den Kontakt verteilt und
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nichtlinear abbildet5.
Folgende Bezeichnungen werden fu¨r die Beschreibung des Problems verwendet:
vZug [
m
s ] Fahrgeschwindigkeit des Zuges,
x(t) [m] Position des Rades relativ zur Schiene zur Zeit t, x(t) = x0 + vZugt,
FC0 [N] die statische Radlast,
uR(t) [m] die Relativverschiebung zwischen Rad- und Schienenprofil in vertika-
ler Richtung z,
FN (x(t), uR(t)) [N] die Kontaktnormalkraft zwischen Rad und Schiene und
KC [Nm ] die Kontaktsteifigkeit im linearisierten Interaktionsmodell, fu¨r wel-
ches die effektive Rauheit berechnet werden soll.
Das Kontaktproblem 4.66 ist durch die Spezifizierung der Oberfla¨chen bestimmt. Abbildung 4.13
skizziert die beschriebene Kontaktsituation. Die Lage in lateraler Richtung wird nicht variiert.
Jedoch wird, anders als in der Skizze dargestellt, auch der laterale Verlauf der Rauheit sowie
die Ausdehnung des Kontakts in dieser Richtung beru¨cksichtigt. In Fahrtrichtung variiert die
Rauheit r und in der Vertikalrichtung wird die Durchdringung der unverformten Geometrien
durch die Vertikalverschiebung des Rades uR(t) bestimmt. Es kann mittels dieser Angaben eine
Normalkraft FN (x(t), uR(t)) aus der Lo¨sung des Kontaktproblems 4.66 mit Hilfe von Gleichung
4.69 bestimmt werden. Aus den Werten von uR(t) und F









Die Rauheit6 kann zwei mo¨gliche Auswirkungen auf die Kontaktsituation besitzen. Entweder
wird das Rad angehoben oder, wenn dies nicht der Fall ist, wird durch eine Rauheitserhebung
auf der Oberfla¨che die Kontaktkraft gro¨ßer. Im linearen Interaktionsmodell wird die Verbindung
zwischen Kontakteindru¨ckung und Normalkraft durch die Kontaktsteifigkeit KC hergestellt. In-
nerhalb der Kontaktfla¨che heben sich Gebiete mit erho¨hter und solche mit verringerter Nor-
malspannung in ihrer Wirkung auf die Normalkraft FC auf. Dadurch wird ein Teil der Rauheit
durch den Kontakt herausgefiltert und besitzt keinen Einfluss auf die effektive Anregungsrau-
heit reff(x(t)), welche sowohl als zeit- wie auch als ortsabha¨ngig angesehen werden kann und das
Ergebnis der Rauheitsfilterung darstellt.
Die letzte unbekannte Gro¨ße ist die Verschiebung uR(t). Im realen System wird diese durch die
Dynamik von Rad und Schiene bestimmt. Die Absicht in dieser Arbeit ist jedoch, diese Dyna-
mik auf effektive Weise im Frequenzbereich abzubilden. Pieringer hat in ihrer Dissertation [84]
gezeigt, dass eine vollsta¨ndige Simulation dieser Interaktion im Zeitbereich mo¨glich ist. Jedoch
liegt der Nutzen solcher Modelle eher in der Berechnung der dynamischen und akustischen Ef-
fekte bei nichtstationa¨rer Anregung, z. B. durch Sto¨ße oder beim Kurvenquietschen und bringt
einen großen Rechenaufwand mit sich. Daher kommt eine Simulation im Zeitbereich nicht in
Frage.
5Ga¨ngig ist das DPRS-Modell, welches den Kontakt als Winkler’sche Bettung modelliert, siehe Remington [100]
und Thompson [124].
6Die verbalen Beschreibungen werden so gegeben, als ob sich die Rauheit als Erhebung auf den Oberfla¨chen
darstellt. In den mathematischen Modellen wird jedoch beru¨cksichtigt, dass die Rauheit auch als Vertiefung
auftreten kann.
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Abbildung 4.13.: Dynamisches System zum Nachfahren der Rauheit
Die einfachste Lo¨sung zur Bestimmung der Verschiebung ist, uR(t) = uR als konstant anzuneh-
men. Als Bezugsgro¨ße kommt ein uR in Frage, fu¨r welches die Kontaktkraft zu einem Zeitpunkt
t gerade der statischen Normalkraft entspricht. Die Wirkung der Rauheit wu¨rde sich dann aus-
schließlich in der Fluktuation der Kontaktkraft widerspiegeln. Dieses Vorgehen ist nach Reming-
ton [100] problematisch. Die Rauheitsamplituden bei großen Wellenla¨ngen sind erfahrungsgema¨ß
in der Gro¨ßenordnung der statischen Eindru¨ckung im Kontakt und ko¨nnen diese sogar u¨bertref-
fen. Daher ko¨nnten Situationen auftreten, bei denen die Kontaktkraft weitaus gro¨ßer wird als die
statische Last und sich damit unrealistisch große Kontaktfla¨chen und -steifigkeiten ausbilden.
Auf der anderen Seite ko¨nnte die Kontaktkraft und damit die Kontaktfla¨che sehr klein werden
oder sogar Abheben auftreten. Daher kommt diese einfache Wahl nicht in Betracht. Im realen
System wu¨rde das Rad lange Wellungen mit hohen Amplituden einfach nachfahren.
Die na¨chste Mo¨glichkeit ist, FN (t) = FC0 zu setzen. Daraus ergibt sich fu¨r jedes x(t) ein uR(t)
als Lo¨sung des statischen Kontaktproblems. So werden die im letzten Absatz beschriebenen
Nachteile vermieden und die effektive Rauheit wird vollsta¨ndig aus der Verschiebung uR ge-
wonnen. Mit diesem Vorgehen wird der Kontaktfilter gut erfasst. Jedoch ist in jedem Schritt
der Berechnung ein statisches Kontaktproblem mit vorgegebener Normalkraft zu lo¨sen, was ein
mehrmaliges Lo¨sen des dynamischen Kontaktproblems 4.66 erfordert. Des Weiteren kann die
Trajektorie uR(t) nicht die Bewegungskurve eines Eisenbahnrades sein, da dieses bei den ge-
gebenen Kontaktkra¨ften auf Grund seiner Masse die kurzwelligen Anteile der Rauheit nicht
nachfahren wu¨rde. Mo¨glicherweise wu¨rden auch in diesem Fall unrealistische Effekte auftreten.
Bei Remington [100] wird ein anderer Weg gewa¨hlt. Fu¨r das dynamische Verhalten des Sys-
tems Rad-Schiene, welches die Gro¨ße uR(t) in der Realita¨t bestimmt, wird ein dynamisches
Ersatzsystem mit einem Freiheitsgrad uR(t) modelliert wie in Abbildung 4.13 dargestellt. Die
Schiene wird als starr angesehen, das Rad hingegen besitzt als Starrko¨rper einen translatorischen
Freiheitsgrad uR(t). Das dynamische System besitzt folgende Bewegungsgleichung:
mu¨R(t) + bu˙R(t) = F
N (x(t), uR(t))− FC0 . (4.72)
Hierbei ist m eine Masse, die das Rad repra¨sentiert und folglich in der Gro¨ßenordnung der
Radmasse gewa¨hlt wird; b ist die Konstante eines viskosen Da¨mpfers, der das Ausbilden von Re-
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sonanzerscheinungen unterdru¨cken soll. Durch die Kontaktkraft FN (x(t), uR(t)) wird das Kon-
taktmodell in das dynamische System als nichtlineares Kraftelement eingebunden.
Damit kann das Rad dem Verlauf der langwelligen Anteile der Rauheit durch seine Bewegung
folgen, wie dies auch das reale Rad tun wu¨rde. Die kurzwelligen Anteile wirken sich hingegen
als Fluktuation der Kontaktkraft aus. Vorteil dieser Vorgehensweise ist, dass so nicht nur der
Kontaktfilter abgebildet werden kann sondern auch das nichtlineare Steifigkeitsverhalten des
Kontakts bei großen Auslenkungen. Daher wird diese Vorgehensweise in dieser Arbeit weiter
verfolgt.
Das Kraftelement, welches den Rad-Schiene-Kontakt modelliert, ist in seinem Verhalten nicht-
linear. Um die statische Last FC0 kann es jedoch na¨herungsweise durch die Kontaktsteifgkeit
KC linearisiert werden. Das so linearisierte System stellt einen Einmassenschwinger dar. Dieser
besitzt eine ungeda¨mpfte Eigenkeisfrequenz ω0 =
√
KC


















Bei einer Masse von 200 kg, einer Kontaktsteifigkeit vonKC = 1.5·109 Nm , einer Fahrgeschwindig-
keit von 100 kmh und einem Lehr’schen Da¨mpfungsmaß D = 0.2 ergeben sich beispielsweise eine
Eigen-Wellenla¨nge von 0.0650m und eine Eigenfrequenz von 427Hz. Es sind Eigenschwingungen
des Systems im akustischen Frequenzbereich und somit im anregungsrelevanten Wellenla¨ngen-
bereich zu erwarten. Das ist auch sinnvoll, da es so den langen Wellen der Rauheit, also Wel-
lenla¨ngen im Bereich ab ca. 5 cm, folgen kann, wa¨hrend es auf Wellenla¨ngen im Millimeterbereich
wenig reagiert. Dennoch kann das Eigenverhalten des Systems problematisch sein, wenn es auf
Grund von Eigenschwingungen mit unrealistisch großen Amplituden zu großen Schwankungen
in der Kontaktkraft kommt. Daher muss das System so parametriert werden, dass Eigenschwin-
gungen nicht aufklingen ko¨nnen, das System aber dennoch dem Verlauf der Rauheit folgt. Zur
Diskretisierung des Problems und zur Parametrierung des dynamischen Systems sowie Ergeb-
nissen zur Wirkung des Kontaktfilters wird auf Abschnitt 5.2.3 verwiesen.
4.6. Modellierung des Gleises
Die Schiene stu¨tzt sich u¨ber elastische Zwischenlagen auf den Schwellen ab und ist dort mit-
tels einer Klemmverbindung befestigt. Die Schwellen liegen im Schotterbett, welches seinerseits
dynamische Eigenschaften besitzt, und die Verbindung zum Untergrund herstellt. Bei der Mo-
dellierung der Gleisdynamik besteht eine Herausforderung darin, dass ein nahezu unendlicher
Ko¨rper beschrieben werden muss. Einen U¨berblick u¨ber die Modellierungsmo¨glichkeiten kann
man bei Knothe [63] erhalten. So kann mit der Unendlichkeit der Schiene auf verschiedene
Art umgegangen werden. Die einfachste Art, die Schiene zu modellieren ist, auf analytische
Balkenmodelle, z. B. das Modell des Timoschenko-Balkens, zuru¨ckzugreifen. In [124] sind die
Mo¨glichkeiten hierzu beschrieben. Dort wird der Balken elastisch mit einer verschmierten , d. h.
in x-Richtung homogenen, Schwellenmasse verbunden, die ihrerseits viskoelastisch auf dem festen
Untergrund gelagert ist. Weitere Mo¨glichkeiten bestehen darin, statt der verschmierten Lage-
rung eine diskrete Lagerung unter dem Balken vorzusehen. Statt des Balkens kann ein Modell
verwendet werden, welches die Verformung des Schienenquerschnitts bei ho¨heren Frequenzen
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Abbildung 4.14.: Schematische Darstellung des verwendeten Gleismodells
mit abbildet, vgl. Ripke [102]. Benutzt man zur Beschreibung der Querschnittsverformung finite
Elemente, so kann man eine Formulierung verwenden, die den Verlauf der Verschiebung u¨ber den
Querschnitt mit konventionellen Ansatzfunktionen abdecken, wa¨hrend die La¨ngsrichtung u¨ber
einen speziellen Wellenansatz behandelt wird. So entstehen verschmierte Modelle. Soll auch die
Periodizita¨t beru¨cksichtigt werden, so kann nach Ripke auf das U¨bertragungsmatrizenverfahren
zuru¨ckgegriffen werden, bei dem ein endliches periodisches Segment mit herko¨mmlichen Ele-
menten aufgebaut und dann im Frequenzbereich unendlich repliziert wird, wobei eine gemischte
Formulierung mit Schnittkra¨ften und Verschiebungsgro¨ßen als Zustandsgro¨ßen, das so genannte
U¨bertragungsmatrizenverfahren, zum Einsatz kommt. Thompson [111] pra¨sentiert eine Lo¨sung,
die ohne die Kraft als Zustandsgro¨ße auskommt und nach Erkenntnissen von Marter aus dessen
Diplomarbeit [76] numerisch stabiler ist.
Da der Fokus in dieser Arbeit auf der Optimierung des Radsatzes liegt, wurde beim Gleis auf
das Modell rodel, vgl. Abbildung 4.14, zuru¨ckgegriffen, welches im Programm TWINS [124]
verfu¨gbar ist. Der Timoschenko-Balken besitzt an jeder Stelle zwei Freiheitsgrade: u fu¨r die
Durchbiegung und φ fu¨r die Verdrehung des Querschnitts. Hinzu kommt ein Freiheitsgrad w fu¨r
die Verschiebung der Schwelle. Dieses System aus drei gewo¨hnlichen Differenzialgleichungen wird





























w = K˜ ′p(u− w)− K˜ ′bw. (4.76)
Darin sind:
ρA, EI die la¨ngenbezogene Dichte des Schienen-Balkens und seine Biegesteifigkeit,
E˜, ηr der komplexe Elastizita¨tsmodul. E˜ = E(1+ jηr) und der Verlustfaktor der Schie-
ne,
G˜ der komplexe Schubmodul: G˜ = G(1 + jηr),
κ der Scherkoeffizient,
K˜ ′p die komplexe Zwischenlagensteifigkeit. K˜ ′p = K ′p(1 + jηp),
K ′p, ηp die Zwischenlagen-Federsteifigkeit und ihr Verlustfaktor,
m′s die la¨ngenbezogene Schwellenmasse,




b(1 + jηb) sowie
K ′b, ηb die Federsteifigkeit des Schotters und sein Verlustfaktor.
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Als Lo¨sung im Frequenzbereich erha¨lt man zwei Wellen, d. h. Schwingungen der Form:
 u(x, t)ϕ(x, t)
w(x, t)

 = ℜ{(ψ1β1e− jsˆ1(ω)x + ψ2β2e− jsˆ2(ω)x) e jωt} . (4.77)
Dabei sind ψˆ1 und ψˆ2 die Wellenformen, sˆ1 und sˆ2 stellen die komplexen Ausbreitungskonstan-
ten dar. Ihr Realteil ist fu¨r das Abklingen der Welle verantwortlich, wa¨hrend der Imagina¨rteil
die Wellenzahl angibt. Den Wellen werden Rezeptanzen βi zugeordnet, so dass sich der Schie-
nenfrequenzgang als Summe der Wellen-Rezeptanzen ergibt:
αzz = β1,zψ1,z + β2,zψ2,z. (4.78)
Dieses Modell wird jeweils fu¨r die Lateral- und Vertikaldynamik verwendet. Eine Kopplung
der Richtungen wird zusa¨tzlich u¨ber einen Kreuzrezeptanz-Faktor X eingebracht, siehe [124].
Insgesamt werden also vier Wellen, zwei vertikale und zwei laterale betrachtet. Davon weist je
eine geringe Abklingraten auf und wird als sich ausbreitende Welle bezeichnet, wa¨hrend die
Abklingrate der anderen Welle hoch ist, so dass es sich um eine lokale, also schnell abklingende
Welle handelt.
Die Schallabstrahlung der Schiene wird auf der Basis dieser vier Wellen beschrieben. Ausschlag-
gebend ist jedoch nicht nur die Vibration der Schiene an der Krafteinleitungsstelle, sondern
die Schwingung der Schiene auf einem gewissen Abschnitt der La¨nge L2, wobei auch L2 = ∞
gewa¨hlt werden kann. Es wird fu¨r die j-te Welle der quadratische Mittelwert der Schwingung







|uj(x)|2 dx = |ψjβjFˆ |2
1− e−ℜ(sj(ω))
L1ℜ(sj(ω)) . (4.79)
Dabei wird die Schwingung auf eine andere La¨nge L1 bezogen, was ihre Reflexion zwischen auf-
einanderfolgenden Radsa¨tzen modelliert. Dabei ist ℜ(sj) die Abklingkonstante der Welle. Liegen
gemessene Werte hierfu¨r vor, so ko¨nnen anstatt der berechneten Abklingkonstante auch diese
verwendet werden. Dies beeinflusst nicht die Strukturdynamik der Schiene sondern nur deren
Schallabstrahlung. Das TWINS-Modul proluf berechnet mit Hilfe eines Ersatzstrahlermodells
aus der Schienenschwingung die Schallleistung. Es steht aus TWINS-Ergebnissen der Faktor
W ′rLj zur Verfu¨gung, der jeder Welle ihre Schallabstrahlung zuordnet. Es gilt:
WSj (ω) = ω






5. Methodik und Implementierung
Das Kapitel 4 zur Modellbildung wurde bewusst frei von Algorithmen und technischen Aspek-
ten gehalten, um eine pra¨gnante Darstellung der Modellgleichungen und -zusammenha¨nge zu
ermo¨glichen. Die Dokumentation der bei der akustischen Strukturoptimierung wesentlichen Al-
gorithmen und Vorgehensweisen erfolgt daher in diesem Kapitel. Dabei wird der Raum auch fu¨r
kleinere Rechnungen zur U¨berpru¨fung und Verifizierung der Implementierung genutzt.
5.1. Gewinnung der U-Matrix aus den Ergebnissen einer
FE-Modalanalyse
Wenn mit einem FE-Radsatzmodell eine Schwingungsanalyse durchgefu¨hrt wurde, kann aus
den berechneten Knotenverschiebungen die Ko¨rperschallleistung berechnet werden. Bei einer
harmonischen Analyse werden fu¨r jede Berechnungsfrequenz Verschiebungswerte zu einer kon-
kreten Anregungskraft bestimmt. Gleichung 4.26 liefert bei frequenzweiser Anwendung fu¨r diese
Ergebnisse direkt die Ko¨rperschallleistung.
Verzichtet man bei der akustischen Analyse des Radsatzes auf die Verwendung der BEM, so be-
steht keine Notwendigkeit, eine harmonische Analyse durchzufu¨hren, sondern es kann direkt von
den qˆi bzw. im Falle des rotierenden Radsatzes mit Hilfe der sˆ
±
i auf die Ko¨rperschallleistung ge-
schlossen werden. Die einzige durchzufu¨hrende FE-Analyse ist die Modalanalyse. Werden zudem
zweidimensionale, axialsymmetrische finite Elemente verwendet, so kann die Berechnungszeit fu¨r
eine akustische Analyse auf wenige Sekunden reduziert werden. Dies ermo¨glicht die Umsetzung
des in Kapitel 4 modellierten Schallentstehungsmechanismus in einer fu¨r die Optimierung geeig-
neten Simulation.
Unabha¨ngig davon, ob die Ko¨rperschallleistung mittels harmonischer Analyse oder mit Hilfe
der U -Matrix berechnet wird, sind bestimmte Arbeitsschritte fu¨r Ihre Berechnung notwendig,
die sich technisch wenig unterscheiden. In diesem Abschnitt werden die mathematischen und
algorithmischen Hilfsmittel bereitgestellt, wie sie fu¨r die Berechnung der Ko¨rperschallleistung
Anwendung finden. Hierbei ist zwischen dem Fall zwei- bzw. dreidimensionaler Modelle zu un-
terscheiden, da die Behandlung sich im Detail stark unterscheidet. Am Beispiel einer Hohlkugel,
die eine Bla¨hschwingung ausfu¨hrt, werden beide Methoden verifiziert und die U¨bereinstimmung
der Ergebnisse belegt. Die Methodik wird anhand der U -Matrix beschrieben, die fu¨r die Aus-
wertung von Modalanalysen relevant ist. Das Vorgehen zur Behandlung der Ergebnisse einer
harmonischen Analyse unterscheidet sich nur wenig. In Anhang B.3 wird beschrieben, welche
Arbeitsschritte no¨tig sind, um die Berechnung der U -Matrix im FE-Programm zu ermo¨glichen
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5.1.1. Berechnung der Ko¨rperschallleistung fu¨r dreidimensionale FE-Modelle
Bei der Auswertung der Oberfla¨chenschnelle von dreidimensionalen FE-Modellen kann in AN-
SYS das Element Surf 154 verwendet werden. Dieses Element ist wird in der FE-Modellierung
fu¨r verschiedene Oberfla¨cheneffekte verwendet. So kann eine Massendichte oder eine Vorspan-
nung auf die Oberfla¨che gegeben werden. Das Element kann jedoch auch so eingestellt wer-
den, dass es keinen Effekt auf die Berechnungsergebnisse hat. Trotzdem kann es nach einer
Analyse im Postprocessing ausgewertet werden und liefert als Element-Resultat unter anderem
die Elementnormalenvektoren ~ne sowie den Elementoberfla¨cheninhalt Ae. Des Weiteren ko¨nnen
auch Elementverschiebungen ~ue berechnet werden. Bei den Elementnormalenvektoren und -
verschiebungen handelt es sich um mittlere Werte fu¨r das Element, wie sie ANSYS aus den
Knotenwerten berechnet.
Der Schall abstrahlende Teil Γ der Ko¨rperoberfla¨che ist aus finiten Oberfla¨chenelementen





Um die Ko¨rperschallleistung eines Radsatzes nach Abschnitt 4.4.4 zu berechnen, wird die Matrix




(~n · ui( ~X))∗(~n · uk( ~X)) d ~X. (5.2)
Werden jedem Element ej die in Gleichung 5.2 beno¨tigten Gro¨ßen als konstant angenommen, so





e · ~uei ) (~ne · ~uek) . (5.3)
Dies entspricht einer Gauß-Integration mit einer Stu¨tzstelle pro Element. Alle notwendigen Da-
ten ko¨nnen fu¨r die Surf 154-Elemente sofort ausgewertet werden, so dass die Summe aus Glei-
chung 5.3 in einer Schleife u¨ber die Elemente zu berechnen ist. Ein Algorithmus hierfu¨r, der als
ANSYS-Skript implementiert wurde, ist in Abbildung 5.4 skizziert.
5.1.2. Berechnung der Ko¨rperschallleistung fu¨r zweidimensionale
rotationssymmetrische FE-Modelle
Verwendete zweidimensionale Elemente
Ist ein linear elastischer Ko¨rper rotationssymmetrisch bezu¨glich einer Achse, so kann seine Geo-
metrie vorteilhaft in einem Polarkoordinatensystem beschrieben werden. Man verwendet dazu
ein Polarkoordinatensystem P = (r, φ, y), welches so gelegen ist, dass die y-Achse die Rotations-
achse des Ko¨rpers ist. Werden auch die Verschiebungsgro¨ßen ~u als P~u in diesem Polarkoordina-
tensystem aufgetragen, so kann das Verschiebungsfeld des Ko¨rpers bezu¨glich der φ-Richtung als
Fourier-Reihe entwickelt werden. Es wird folgende Darstellung verwendet:
P~u(r, φ, y) =
∞∑
n=0
~un,c(r, y) cos(nφ) + ~un,s(r, y) sin(nφ). (5.4)
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Die Koeffizienten der Fourier-Reihe sind die Funktionen ~un,c(r, y) und ~un,s(r, y), die in der ry-
Ebene fu¨r r ≥ 0 definiert sind.
Die Koeffizienten ko¨nnen einzeln mit Hilfe einer zweidimensionalen FE-Methode bestimmt wer-
den. Dazu mu¨ssen aus den Koeffizientenvektoren ~un,c(r, y) und ~un,s(r, y) Zustandsvektoren ge-
bildet werden. Dies erfolgt unter Beachtung der Symmetrie- bzw. Antimetrie-Bedingungen. So
kommen bei Symmetrie-Bedingungen in r- und y-Richtung die Cosinusterme aus Gleichung 5.4
zum Einsatz, fu¨r die Verschiebung in φ-Richtung jedoch die Sinusterme. Im antimetrischen Fall
werden die jeweils anderen Koeffizienten eingesetzt. Es ergibt sich fu¨r den symmetrischen Zu-
standsvektor zur Ordnung n, P~us,n(r, φ, y), und seine antimetrische Entsprechung, P~ua,n(r, φ, y):
P~us,n(r, φ, y) =

 ur(r, y) cos(nφ)uφ(r, y) sin(nφ)
uy(r, y) cos(nφ)

 und P~ua,n(r, φ, y) =





Wie bei den dreidimensionalen Modellen wird fu¨r die akustischen Berechnungen nur die symme-
trische Verformung P~us,n in der Berechnung betrachtet. In ANSYS kommen hierzu die Elemente
vom Typ Plane83 zum Einsatz. Die Modellierungsebene ist die xy-Ebene und die y-Achse ist
die fest vorgegebene Rotationsachse. Entsprechend ist das Modell aufzubauen. Die Verschie-
bung P~u(r, φ, y) ist immer so ausgerichtet, dass die radiale Verschiebung Pur(r, φ, y) an der
Stelle (r, φ, y) tatsa¨chlich radial nach außen gerichtet ist, vgl. Abbildung 3.1. Zur Analyse der
Oberfla¨chenschnelle wird jedoch die Darstellung in einem kartesischen Koordinatensystem I
verwendet, bei dem die y-Achse die Rotationsachse darstellt. Daher werden Ortspunkte folgen-












Fu¨r die Darstellung von Vektoren, beispielsweise Verschiebungs- und Normalenvektoren gelten
folgende Transformationsformeln, die von der Lage des Punktes P~p = (r, φ, y) abha¨ngen:
I~u(r, φ, y) =







P~u(r, φ, y)P~u(r, φ, y) = ATIP I~u(r, φ, y) (5.7)
Normalenvektoren und Normalverschiebung
Abbildung 5.1 zeigt ein Linienelement mit drei Knoten, wie es ANSYS z. B. u¨ber den Elementtyp
Mesh200 zur Verfu¨gung stellt. Mit solchen Elementen ist der akustisch auszuwertende Rand des
zweidimensionalen Rades vernetzt. Die Nummerierung wird durch ANSYS immer so gewa¨hlt,
dass beim Ablaufen des Elements von Knoten eins zu Knoten zwei das Strukturgebiet ΩS auf der
rechten Seite der Kante liegt. Damit kann der Normalenvektor eindeutig aus den Ortsvektoren





3 die Ortsvektoren der drei Knoten des Elements e in kartesischen Koordinaten,
~uei (~pk) der Verschiebungsvektor des k-ten Elementknotens fu¨r Mode i und
~ne der Einheitsnormalenvektor des Elements.
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Abbildung 5.1.: Schematische Darstellung eines 3-Knoten-Linienelements
Die Knoten eins und zwei stellen die Randknoten dar, Knoten drei ist der Mittenknoten. Die
La¨nge des Elements wird berechnet als:
le = ‖~pe2 − ~pe1‖. (5.8)
Die Geometrie des Elements kann durch eine natu¨rliche Koordinate ξ ∈ [0, 1] beschrieben werden.
Die Koordinaten eines beliebigen Punktes berechnen sich dann als:
~pe(ξ) = ~pe1 · 2(1− ξ)(
1
2




Daher stellt die Kontur ein quadratisches Polynom dar, welches durch den zentralen Differenzen-
quotienten exakt differenziert werden kann. Folglich kann der Tangentialvektor im Mittenknoten







(~p2 − ~p1) . (5.10)
Der Normalenvektor des Elements ~ne = ~ne(0.5) ist daher:











Um Verschiebungen in Normalenrichtung ermitteln zu ko¨nnen, ist Normalenvektor ~ne zu nor-
mieren. Abbildung 5.2 zeigt ein Beispiel der Diskretisierung einer Radkontur mittels Mesh200-
Elementen und den dazugeho¨rigen Elementnormalenvektoren.




k) = ~ne · ~uei (~pek). (5.12)
Dabei ist darauf zu achten, dass Normalenvektor und Verschiebungsvektor in Gleichung 5.11 im
selben Koordinatensystem dargestellt werden. Es wird vereinfachend der Normalenvektor ~ne fu¨r
das gesamte Element verwendet.
Integration u¨ber das Element
Die U -Matrix ist nach Gleichung 5.2 als Integral des Normalverschiebungsprodukts u¨ber die
abstrahlende Oberfla¨che zu berechnen. Bei dreidimensionalen Radsatzmodellen setzt sich der
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Abbildung 5.2.: Kontur eines Gu¨terwagenrades als 2D-Modell mit Normalenvektoren
Rand Γ aus Oberfla¨chenelementen zusammen, so dass die numerische Integration als Summa-
tion u¨ber die Elemente unter Beru¨cksichtigung von deren Fla¨cheninhalt erfolgen kann. Im Falle
zweidimensionaler Radsatzmodelle mit Annahme von Rotationssymmetrie wird die Oberfla¨che
Γ u¨ber eine Kontur ∂Γ dargestellt, die in finite Linienelemente zerlegt ist. Abbildung 5.3 ver-
Abbildung 5.3.: Durch ein Liniensegment repra¨sentierter Oberfla¨chenbereich
anschaulicht die Situation. Durch das Linienelement e, das einen Teil der Kontur diskretisiert,
wird in der dreidimensionalen Vorstellung der Oberfla¨chenbereich Γe dargestellt. Das Integral
aus Gleichung 4.29 ist u¨ber die Oberfla¨che Γ zu bilden, nicht etwa u¨ber eine zweidimensionale
Kontur. Daher ist aus den Geometrie- und Verschiebungsdaten des Elements e der Anteil des
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~ne( ~X) · ~ui( ~X)
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Ein beliebiger Punkt ~p ∈ Γe kann durch die zwei Parameter ξ und φ bestimmt werden. Da-
bei ist ξ die natu¨rliche Koordinate, mit der die Position eines Punktes auf dem Linienelement
nach Gleichung 5.9 in der Modellierungsebene, der XY -Ebene, im I-System beschrieben wird.
Anschließend wird dieser Punkt um den Winkel φ um die Rotationsachse Y gedreht. Dadurch
ergibt sich folgende Darstellung:
I~p(ξ, φ) =








Der Normalenvektor ~n vera¨ndert sich auf dem Umfang und wird von der Rotation um den
Winkel φ beeinflusst. Es gilt:
I~n(φ) = Ay(φ) I~ne. (5.16)
Fu¨r die Verschiebung I~u gilt nach den Gleichungen 5.5 und 5.7:
Iu(r, φ, y) = AIP P~u(r, φ, y) = AIP

 cos(nφ) 0 00 sin(nφ) 0
0 0 cos(nφ)

 P~u(r, 0, y). (5.17)
Die ANSYS-Ergebnisse sind bei der gewa¨hlten Modellierung mit Plane 83-Elementen stets als
Verschiebungen in x- ,y- und z-Richtung auszulesen, wobei letztere die Umfangsrichtung dar-
stellt. Der Verschiebungsvektor P~u(r, 0, y) kann aus der FE-Lo¨sung ~ue(x, y) gewonnen werden:
P~u(r, 0, y) =










Die Verschiebung in Normalenrichtung ergibt sich als Skalarprodukt aus dem Normalenvektor
~n und der Verschiebung ~u:
ue,n(r, φ, y) (5.19)
= InT (r, φ, y)Iu(r, φ, y) (5.20)
= (AIP(φ)~ne)T AIP P~u(r, φ, y) (5.21)
= (~ne)TATyAIP






 1 0 00 0 1
0 1 0

 ~ue(x, y). (5.22)
Dabei sind fu¨r x und y in ~ue(x, y) die Werte x = r und y = z einzusetzen. Daher ergibt sich
durch Vertauschen der symmetrischen Permutations- und der diagonalen Streckmatrix:
ue,n(r, φ, y) = nexu
e










5.1. Gewinnung der U -Matrix aus den Ergebnissen einer FE-Modalanalyse
Wegen der Rotationssymmetrie des Ko¨rpers ist nez gleich Null. Demzufolge erha¨lt man fu¨r die
Verschiebung in Normalenrichtung:
ue,n(r, φ, y) = (ne)T~ue cos(nφ). (5.24)
Wegen Gleichung 5.24 genu¨gt es zur Berechnung der Verschiebungskomponente in Normalen-
richtung auf Γe also, die Verschiebung in Normalenrichtung auf e zu berechnen, da sich in
Umfangsrichtung ein Cosinus der Ordnung n ergibt.
Zur Bestimmung des Wertes Uei,k werden die Normalverschiebungen ue,ni und ue,nk der i-ten und






k (~p) dΓe(~p). (5.25)
Die Parametrierung erfolgt u¨ber die Parameter ξ und φ nach Gleichung 5.15. Damit erha¨lt man























Zuna¨chst soll das skalare Fla¨chenelement dF behandelt werden. Dazu wird die Parametrierung



















 − sin(φ) 0 − cos(φ)0 0 0





















)∣∣∣∣ = pex(ξ)|~te(ξ)|. (5.29)
Dieses einfache Ergebnis setzt sich aus der Funktionaldeterminante pex(ξ) der Integration in
Polarkoordinaten und der Elementla¨nge |~te(ξ)| ≈ le zusammen. Verwendet man diese weitere










x(ξ) dφ dξ (5.30)





















cos(niφ) cos(nkφ) dφ. (5.32)
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cos(niφ) cos(nkφ) dφ =


0, wenn ni 6= nk
2π, wenn ni = nk = 0
π, wenn ni = nk > 0
. (5.33)
Damit erha¨lt man:








Die Auswertung des Integrals aus Gleichung 5.34 erfolgt auf numerischemWege. Bei der Auswer-
tung der Verschiebungsgro¨ßen an den drei Elementknoten bietet sich an, eine Quadraturformel




















































Durch Aufsummieren u¨ber die Elemente nach Gleichung 5.14 erha¨lt man schließlich die vollsta¨n-
dige Matrix U . Die praktische Berechnung im FE-Programm orientiert sich an dem in Abbildung
5.4 dargestellten Algorithmus. Im Vergleich erscheint der Ablauf fu¨r die zweidimensionalen Ele-
mente etwas komplexer als seine 3D-Entsprechung. Das liegt zum einen daran, dass pro Element
drei Knoten ausgewertet werden, wohingegen im 3D-Fall nur einmal die Element-Ergebnisse auf-
gerufen werden. Zum anderen ist die Berechnung von Ueik wegen der Quadraturformel und den
Dni,nk etwas aufwendiger. Zu beachten ist jedoch, dass bei gleicher Netzdichte im 2D-Fall das
Modell aus deutlich weniger Elementen besteht als im 3D-Fall. Fu¨r die Ermittlung der U -Matrix
beno¨tigt ANSYS nur Sekundenbruchteile, wohingegen Modalanalyse des 2D-Radsatzes ca. 20
Sekunden dauert. Daher ist der Aufwand zur Bestimmung der U -Matrix als gering einzustufen.
5.1.3. Verifikation mittels einer Kugelschwingung
Nachdem die Methoden zur Berechnung der Ko¨rperschallleistung fu¨r den zwei- und dreidimen-
sionalen Fall implementiert wurden, werden anhand eines Beispiels die berechneten Resultate
u¨berpru¨ft. Hierzu wurde das Modell einer Hohlkugel gewa¨hlt. Diese besitzt eine Bla¨heigenschwin-
gung, bei der sich die Kugeloberfla¨che gleichma¨ßig aufbla¨ht und kontrahiert. Damit verla¨uft die
Verschiebung auf der a¨ußeren Oberfla¨che gerade in Normalenrichtung und es la¨sst sich bei be-
kannter Verschiebung der Eintrag in der U -Matrix leicht analytisch berechnen. So kann eine
U¨berpru¨fung der Ergebnisse der Analyse mittels Oberfla¨chenelementen erfolgen. Abbildung 5.5
veranschaulicht die Modellierung.
Die Hohlkugel hat einen Außenradius von 1m und einen Innenradius von 0.9m. Das Material ist
Stahl mit einem Elastizita¨tsmodul von E = 210GPa, einer Querkontraktionszahl ν = 0.3 und
der Dichte ̺ = 7850 kg
m3
. Da die gesuchte Mode bezu¨glich aller Koordinatenebenen symmetrisch
104
5.1. Gewinnung der U -Matrix aus den Ergebnissen einer FE-Modalanalyse
Abbildung 5.4.: Struktogramm: Berechnung der U -Matrix bei zwei- und dreidimensionalen Ele-
menten. Zu beachten ist, dass das Wechseln von einem Ergebnis-Datensatz (ei-
ner Mode) zum na¨chsten bei großen Modellen viel Zeit in Anspruch nimmt, so
dass die Schleife zum Auslesen der Verschiebung aus den FE-Ergebnissen (zweite
der drei a¨ußeren Schleifen) auf keinen Fall mehrfach durchlaufen werden sollte.
ist, genu¨gt im dreidimensionalen Fall der Aufbau eines Achtelmodells der Kugel fu¨r den posi-
tiven Oktanten mit Symmetrierandbedingungen an den Schnittebenen. Es wurden Solid 186-
Elemente eingesetzt. Fu¨r den zweidimensionalen Fall wird ein halber Kreisring im positiven
Quadranten der xy-Ebene modelliert. Durch die Plane 83-Elemente ist dies das Modell einer
Halbkugel. Es wird mode,0,1 gewa¨hlt. Damit ist die Verformung auf jedem Umfang konstant
bezu¨glich des P-Systems und es gelten Symmetrierandbedingungen in Umfangsrichtung.
Die beschriebene Bla¨hschwingung tritt fu¨r beide Modelle bei einer Eigenfrequenz von 1466Hz
als zehnte bzw. fu¨nfte Eigenschwingung auf. Die Verschiebung auf der Oberfla¨che betra¨gt
un2D = 0.014347m und u
n
3D = 0.02869m ≈ 2un2D. (5.37)
Das Ergebnis ist damit zu erkla¨ren, dass das zweidimensionale Modell eine Halbkugel, das drei-
dimensionale jedoch eine Achtelkugel repra¨sentiert. Die Verschiebungen sind in beiden Fa¨llen
so normiert, dass sich eine modale Masse von 1 kg ergibt. Da die modale Verschiebung quadra-
tisch in die modale Masse eingeht, weist der Faktor zwei auf eine gute U¨bereinstimmung der
Ergebnisse hin. Es ergibt sich folgende analytische Lo¨sung fu¨r die Eintra¨ge in U :
U2D5,5 = 12AK(un,5)2 = 2π · (1m)2 · (0.014347m)2 = 0.0012933m4, (5.38)
U3D10,10 = 18AK(un,10)2 = 12π · (1m)2 · (0.02869m)2 = 0.0012930m4. (5.39)
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Abbildung 5.5.: Modell einer Hohlkugel in zwei und drei Dimensionen mit Normalenvektoren
sowie Darstellung der Bla¨hmode bei 1466Hz
In ANSYS wurden mit der Methodik aus diesem Abschnitt die Werte
U2D5,5 = 0.0012923m4, U3D10,10 = 0.00129157m4. (5.40)
berechnet, was jeweils einer relativen Abweichung von 0.1Prozent entspricht.
Damit kann die Funktion der Berechnungsroutinen besta¨tigt werden. Zu beachten ist, dass die
Modellierung des Ko¨rpers in kartesischen Koordinaten erfolgte. Damit variiert der berechnete
Verschiebungsvektor auf dem a¨ußeren Umfang. Die konstante Verschiebung in Normalenrich-
tung, wie sie bei dieser Schwingform in guter Na¨herung auftritt, tritt erst durch das Skalarpro-
dukt mit dem Normalenvektor zu Tage. Somit mu¨ssen in diesem Test sowohl die Skalarprodukt-
berechnung als auch die Integration korrekt funktioniert haben.
5.2. Implementierung eines Normalkontaktmodells zur Bestimmung
der effektiven Rauheit
In Abschnitt 4.5.3 wurde ein Modell fu¨r den Normalkontakt zweier Ko¨rper formuliert, mit wel-
chem die Normalspannungsverteilung in Abha¨ngigkeit von der Kontaktgeometrie und der Rau-
heit mathematisch beschrieben werden kann. Das erarbeitete Kontaktmodell soll nun zur Rau-
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heitsfilterung im Zeit- bzw. Ortsbereich eingesetzt werden. Dazu ist es no¨tig, eine raue Oberfla¨che
fu¨r die Kontaktsimulation aus vorhandenen Messdaten und zu beliebigen Positionen des Rades
auf der Schiene zu generieren. Die Grundidee bei der Filterung ist, das nichtlineare Verhalten des
Kontakts abzubilden, indem man den Kontakt zwischen rauem Rad und rauer Schiene simuliert,
um daraus eine gefilterte, effektive Rauheit fu¨r die linearen Interaktionsmodelle zu berechnen.
Es ist also ein Preprocessing der Rauheitsdaten angedacht.
Zuna¨chst wird das Problem diskretisiert, indem eine rechteckige potenzielle Kontaktfla¨che in
Rechteckselemente unterteilt wird. Auf diesen Elementen wird die Kontaktnormalspannung p
als konstant angenommen. Die Diskretisierung der Gleichungen 4.66 und 4.67 in Abschnitt 5.2.1
ergibt ein lineares Komplementarita¨tsproblem, welches mit einem Active-Set-Algorithmus gelo¨st
wird.
Das Verfahren wird am Hertz’schen Kontakt und am glatten Rad-Schiene-Kontakt getestet.
Dabei ko¨nnen auch Aussagen u¨ber die Kontaktfla¨che und die Kontaktsteifigkeit fu¨r reale Rad-
Schiene-Profile getroffen werden. Bei der Anwendung des Kontaktmodells auf raue Oberfla¨chen
ist die Frage von Interesse, wie stark sich die Normalspannungsverteilung in Folge der Rau-
heit vera¨ndert. Um den Einfluss der Rauheit auf die integrierte Kontaktkraft und schließlich
die akustisch wirksame Rauheit zu bestimmen, muss das raue Kontaktproblem fu¨r einen Satz
von Rauheitsmessdaten an einer Vielzahl von Stellen in Longitudinalrichtung gelo¨st und aus
den Ergebnissen auf die wirksame Rauheit geschlossen werden. Dazu kommt der Ansatz nach
Remington [100] zum Einsatz.
5.2.1. Eine Randelementmethode fu¨r den Normalkontakt
Die Nachgiebigkeitsmatrix
Die Tangentialebene des Kontaktproblems wird mit den Koordinaten xK und yK bzw. x und
y beschrieben. Es wird ein rechteckiger Bereich S = [x0, x0 + AK] × [y0, y0 + BK] in nx × ny
rechteckige Elemente Sj , j ∈ 1, . . . , nx · ny unterteilt. Als Referenz fu¨r das j-te Element wird
dessen Mittelpunkt Pj verwendet, auf den sich die Verschiebung und die Kontaktsuche beziehen.
Folgende Bezeichnungen finden Verwendung:
aK,bK [m] halbe Kantenla¨nge der Rechteckselemente in x- und y-Richtung,
Sj , Pj [m] Sj : j-tes Rechteckselement, Pj = (xj , yj)
T : Mittelpunkt des j-ten Elements,
pj , p [
N
m2
] Normalspannung im j-ten Element p =
(
p1, . . . , pnxny
)T
,
uj , u [m] zK-Verschiebung im j-ten Element. uj = u(Pj), u =
(
u1, . . . , unxny
)T
,
dj , d [m] dj : verformter Abstand der Kontaktpartner in Pj , d =
(
d1, . . . , dnxny
)T
,
d0,j , d0 [m] dj unverformter Abstand in Pj , d0 =
(
d0,1, . . . , d0,nxny
)T
und
rj , r [m] Wert der Rauheit in den Elementmittelpunkten, r = (r1, . . . , rnxny)
T .




Die Normalspannung p(x, y) wird auf jedem Element Sj als konstant angenommen. Unter die-
ser Annahme kann mit Hilfe von Gleichung 4.67 die Verformung im i-ten Elementmittelpunkt
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Abbildung 5.6.: Rechtecksgitter fu¨r den Normalkontakt (links) und Struktur der zugeho¨ri-
gen Nachgiebigkeitsmatrix (rechts), gleiche Fa¨rbung bedeutet Gleichheit der
Matrixelemente
berechnet werden:































Hijpj = Hp mit H = (Hij)i,j . (5.44)
Durch Gleichung 5.43 wird die Einflussmatrix H definiert, u¨ber die auf Elementebene Spannung
und Verschiebung verknu¨pft sind. Das Integral von Gleichung 5.43 ha¨ngt nicht von der absoluten
Lage der Punkte i und j ab, sondern lediglich vom Betrag der Entfernung der Punkte in x- und
y-Richtung. Es gilt:
|xi − xj | = |xk − xl| ∧ |yi − yj | = |yk − yl| ⇒ Hij = Hkl. (5.45)
Daraus folgt dass H symmetrisch ist und wegen des regelma¨ßigen Gitters viele Matrixelemente
gleich sind. Der Integrand ist immer gro¨ßer als Null. Daher sind alle Matrixeintra¨ge positiv und
die Matrix H voll besetzt. Daru¨ber hinaus ist sie positiv definit, wie Kalker in [54] mit Hilfe des
elastischen Potenzials zeigt. Es gilt:
0 < P (p) ≈ 2aKbKpTHp. (5.46)
Der Integrand aus Gleichung 5.43 besitzt fu¨r i = j eine Singularita¨t, was eine numerische
Auswertung des Integrals erschwert. Jedoch existiert eine analytische Lo¨sung, die von Love
gefunden wurde und beispielsweise in [83] bei Pieringer und [12] bei Allwood angegeben wird.
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x+ = (|xi − xj |+ a), x− = (|xi − xj | − a), y+ = (|yi − yj |+ b), y− = (|yi − yj | − b). (5.48)
In Abbildung 5.7 ist das Verformungsfeld dargestellt, welches sich ergibt, wenn man ein Element
mit einem Druck von 1Pa belastet. Dies stellt eine Spalte der Matrix H dar. Es zeigt sich ei-
ne Verformung, die etwa umgekehrt proportional zur Entfernung vom Angriffsort der Last ist.
Beachtet man die Symmetrien in der Matrix H nach 5.45, so muss Gleichung 5.47 nicht fu¨r alle
Koeffizienten von H ausgewertet werden. Stattdessen genu¨gt es, die erste Zeile oder Spalte zu
berechnen, wenn der erste Punkt des Gitters ein Eckpunkt ist. Alle fu¨r das Gitter mo¨glichen
Kombinationen von x- und y-Differenz treten in dieser Zeile oder Spalte auf. Die restlichen
Matrix-Elemente ko¨nnen durch Zuordnung des entsprechenden Elements aus der ersten Zeile
bestimmt werden. Bei manchen Implementierungen aus der Literatur wird aus Speichergru¨nden
sogar auf das Aufstellen der Matrix H verzichtet und nur die erste Zeile bestimmt. Bei Verwen-
dung eines iterativen Verfahrens, das auf die Faktorisierung von Teilen von H verzichtet, kann


















Abbildung 5.7.: Verformung des Halbraumes in Folge gleichma¨ßiger Pressung mit 1Pa auf einem
Element
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Ermittlung der Kontaktfla¨che mit einem Active-Set-Algorithmus
Das Normalkontaktproblem 4.66 besteht aus einer linearen Gleichung und den Nebenbedingun-
gen der Inpenetrabilita¨t, der Adha¨sionsfreiheit und der Komplementarita¨tsbedingung. Daraus
wird ein diskretes System gewonnen, indem die Gro¨ßen p, u, d und d0 nur noch auf die Ele-
mentmittelpunkte Pj bezogen werden. Die Gu¨ltigkeit der Ungleichungen wird nur noch in diesen
Punkten gefordert. Damit ergibt sich das diskrete Problem:
d = Hp+ d0 − r ≥ 0 p ≥ 0 pjdj = 0, j ∈ {1, . . . , nxny} . (5.49)
Dabei handelt es sich um ein diskretes lineares Komplementarita¨tsproblem. Ein U¨berblick u¨ber
Lo¨sungsverfahren fu¨r derartige Probleme wird von Eberhard [31] gegeben. Ist H beispielsweise
eine P-Matrix (alle Hauptminoren von H positiv), so gibt es immer eine eindeutige Lo¨sung. Die
P-Matrix-Eigenschaft folgt im hier dargestellten Fall daraus, dassH symmetrisch und positiv de-
finit ist. Das Problem ist nichtlinear und entha¨lt Nebenbedingungen in Form von Ungleichungen.
Es gibt Formulierungen als Optimierungsproblem, siehe [31]. U¨blich ist auch, die Bedingungen
im Sinne eines gewichteten Residuums zu formulieren, siehe Wriggers [137]. Jedoch ist die An-
wendung dieses Prozesses fu¨r die gegebene einfache Diskretisierung nicht notwendig.
Die Komplementarita¨tsbedingung pjdj = 0 fordert, dass dj = 0 fu¨r alle Punkte Pj gilt, fu¨r die
pj > 0 ist. Das bedeutet, dass dort wo Kontaktkraft u¨bertragen wird, der Abstand der Ko¨rper
gleich Null sein muss. Die Punktmenge S ⊆ {1, . . . , nxny} wird als Active-Set oder aktive Menge
bezeichnet. Sie ist als Scha¨tzung der Kontaktfla¨che, also der Elemente, deren Mittelpunkte sich
in Kontakt befinden, zu verstehen. Ihre Komplementa¨rmenge sei N = {1, . . . , nxny} \ S. Mit
der Forderung dj = 0 | j ∈ S erha¨lt man das lineare Gleichungssystem:
HSSpS = rS − d0,S . (5.50)
Fordert man pj = 0 | j ∈ N , so kann man folgern:
dN = HNSpS + d0,N − rN . (5.51)
Fu¨r fest vorgegebenes S genu¨gen die linearen Gleichungen 5.50 und 5.51, um die Vektoren p und
d zu berechnen. Die Komplementarita¨tsbedingung ist durch die Zugeho¨rigkeit zur aktiven Men-
ge S sicher gestellt. Die Bedingungen p ≥ 0 und d ≥ 0 jedoch sind durch dieses Vorgehen nicht
gesichert. Um diese zu erfu¨llen, muss als aktive Menge die tatsa¨chliche diskrete Kontaktfla¨che
gewa¨hlt werden. Hierzu wird von Kalker und anderen ein einfaches iteratives Verfahren vorge-
schlagen, welches darauf beruht, ausgehend von einer Scha¨tzung der Kontaktfla¨che S1 zuna¨chst
Gleichungen 5.50 und 5.51 anzuwenden, um p1 und d1 zu erhalten. Anschließend wird die Kon-
taktfla¨che korrigiert. Punkte j ∈ N , an denen Penetration vorliegt (dj < 0), werden zur aktiven










j ∈ Sk, pkj < 0
}
. (5.52)
Dabei bedeutet der Index ()k, dass die betreffende Gro¨ße fu¨r die k-te Iteration des Algorithmus
gu¨ltig ist.
In Abbildung 5.8 ist der verwendete Active-Set-Algorithmus dargestellt. Als erste Scha¨tzung
der Kontaktfla¨che wird die Menge S0 = {j | d00,j = 0} der Punkte verwendet, fu¨r welche in
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der unverformten Konfiguration Penetration vorliegt. Mit Hilfe von Gleichung 5.50 wird die
Normalspannung berechnet. Anschließend wird Gleichung 5.51 angewendet, um die Verformung
dkj fu¨r die Elemente der inaktiven Menge N zu ermitteln. Mit Hilfe von Gleichung 5.52 kann
dann die neue Kontaktfla¨chenscha¨tzung Sk+1 gefunden werden.
Abbildung 5.8.: Active-Set-Algorithmus zur Lo¨sung des Normalkontaktproblems mit Beispiel-
durchlauf fu¨r ein kleines zweidimensionales Kontaktproblem
Ein derartiger Active-Set-Algorithmus wird auch im Programm CONTACT sowie nach Allwood
[12] in einer Vielzahl anderer Programme verwendet und stellt eine vergleichsweise einfache
Methode zur Lo¨sung des Problems dar, die nach Allwood und Kalker [12, 54] immer gegen
die Lo¨sung des diskreten Komplementarita¨tsproblems konvergiert. Ein Beweis hierfu¨r ist in
verallgemeinertem Rahmen ist in der Dissertation von Studer [106] zu finden.
In der Literatur ist die Entwicklung zahlreicher Lo¨sungsverfahren dokumentiert, die auf den
hier vorgestellten Gleichungen basieren. Kaiser [51] verwendet Ansatzfunktionen ersten Gra-
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des fu¨r das Kontaktdruckfeld. Auf eine Active-Set-Strategie wird verzichtet und stattdessen
das Gauss-Seidel-Verfahren zur Lo¨sung des Komplementarita¨tsproblems eingesetzt. Dabei wird
Gleichung 5.50 elementweise gelo¨st, wobei nach jedem Schritt der Kontaktstatus aufdatiert wer-
den kann. Pieringer [83] lo¨st das Kontaktproblem mit einer Kombination aus dem Newton-
Raphson-Verfahren und einer Active-Set-Strategie, die analog zu der hier pra¨sentierten ist. Bei
diesen beiden Arbeiten ist der Einsatzzweck des Kontaktalgorithmus, pra¨zise die Kontaktkraft
zwischen Rad und Schiene zeitabha¨ngig fu¨r beliebige relative Positionen von Rad und Schie-
ne zu berechnen. Bei Pieringer wird zusa¨tzlich der Einfluss der Oberfla¨chenrauheit untersucht,
bei Kaiser wird zudem das Tangentialkontaktproblem gelo¨st. Fu¨r diese Zwecke genu¨gt es, ei-
ne Diskretisierung der potenziellen Kontaktfla¨che mit ca. 30 bis 100 Elementen pro Kante zu
verwenden.
Fu¨r tribologische Untersuchungen sind oft wesentlich mehr Elemente im Einsatz, da eine mo¨g-
lichst feine Auflo¨sung der gemessenen Rauheitsdaten angestrebt wird. Die Elementzahl ist prak-
tisch durch die Rechnerressourcen begrenzt. Daher wird in diesem Bereich intensiv an effektiven
Lo¨sungsverfahren geforscht, siehe Polonsky [89, 88] und Allwood [12, 13]. Bucher [72, 22, 21] setzt
Multigrid-Techniken und iterative Lo¨ser fu¨r das lineare Gleichungssystem ein. Damit gelingt es,
Normal- und Tangentialkontaktproblem mit bis zu 1000×1000 Elementen zu lo¨sen. Auf diese
Weise kann er die Oberfla¨chen mit mikroskopisch gemessenen Mikro-Rauheiten versehen. Die
von Bucher berechneten Kraftschluss-Schlupf-Kennlinien zeigen eine wesentlich bessere U¨ber-
einstimmung mit gemessenen Daten als dies ohne die Beru¨cksichtigung der Rauheit der Fall ist.
Dies kann als Zeichen dafu¨r angesehen werden, dass die vorgestellten Methoden den Kontakt
der rauen Oberfla¨chen physikalisch richtig abbilden.
5.2.2. Test des Kontaktalgorithmus
Um die korrekte Funktion des implementierten Verfahrens sicher zu stellen, werden Beispiel-
Kontaktprobleme beno¨tigt, deren Lo¨sung analytisch berechenbar oder aus der Literatur bekannt
ist. Hier wird in drei Schritten vorgegangen. Um zu pru¨fen, ob die Matrix H korrekt aufgestellt
ist und die Mechanik des Halbraums richtig abbildet, wird auf einer kreisfo¨rmigen Fla¨che eine
konstante Normalkraft aufgebracht und die Verformung des Halbraums daraus berechnet. Da-
nach wird ein Beispiel der Hertz’schen Pressung berechnet, fu¨r das die numerische Lo¨sung mit
der analytischen verglichen werden kann.
Das erste Testbeispiel ist kein Kontaktproblem, sondern es wird lediglich die Verformung des
Halbraumes unter Belastung untersucht. Auf einem Kreis A um den Nullpunkt mit dem Radius
R wird der Halbraum gleichma¨ßig mit der Normalspannung p beaufschlagt. Als physikalische
Motivation kann eine zylindrische Wassersa¨ule dienen, die gleichma¨ßig Druck auf den Untergrund
ausu¨bt. Die maximale Verformung des Untergrundes tritt im Kreismittelpunkt auf und kann











Genau genommen wird durch den Nenner πG die zusammengefasste Oberfla¨che zweier Halbra¨ume
beschrieben. Um das Programm, welches immer unter dieser Annahme arbeitet, nicht a¨ndern
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Abbildung 5.9.: Verformung eines Halbraumes unter gleichma¨ßigem Druck auf einem Kreis




















Abbildung 5.10.: Zusammenhang zwischen Kreisradius und Verschiebung im Ursprung















Mit den Werten: p = 1 N
m2
, R = 0.01m, G = 2.05 · 1011 N
m2
und ν = 0.3 betra¨gt die analytisch
nach Gleichung 5.54 berechnete Verschiebung im Mittelpunkt: uAna(0, 0) = 6.829 · 10−14m.
Abbildung 5.9 zeigt das numerisch berechnete Verschiebungsfeld. Es wurde ein Gitter von 80×80
Elementen verwendet, das ein Quadrat der Kantenla¨nge 0.022m diskretisiert. Die maximale
Verschiebung tritt in der Kreismitte auf und betra¨gt uNum(0, 0) = 6.827 · 10−14m. Die relative
Abweichung der Ergebnisse ist mit ca. 0.3% sehr gering und besta¨tigt die korrekte Funktion des
numerischen Verfahrens.
In Abbildung 5.10 wurde der Radius des Kreises bei gleichbleibender Diskretisierung des Ge-
biets variiert. Gleichung 5.54 sagt einen linearen Zusammenhang zwischen Kreisradius und Ein-
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dru¨ckung im Mittelpunkt voraus. Dieser ist in den numerisch berechneten Ergebnissen erkenn-
bar. Jedoch zeigt sich, dass das Ergebnis fu¨r kleine Radien stufig ist, was an der ungenauen
Darstellung des Kreises in der Diskretisierung liegt. Ab einem Radius von 0.01m endet die li-
neare Phase der Kurve, da ein gro¨ßerer Kreis nicht mehr vollsta¨ndig im Gitter erfasst werden
kann.
Hertz’scher Kontakt
Ein Spezialfall des durch Gleichung 4.63 beschriebenen Kontaktproblems ist der Normalkontakt





























y Der Kru¨mmungsradius des Ko¨rpers j in xK- bzw. yK-Richtung
R∗x, R∗y Der effektive zusammengefasste Kru¨mmungsradius beider Ko¨rper in xK- bzw.
yK- Richtung
δK Die maximale unverformte Penetration der Ko¨rper
Es wird hierbei angenommen, dass es sich bei den Achsen xK und yK um die Hauptkru¨mmungs-
achsen der zusammengefassten Oberfla¨che handelt. fu¨r δK > 0 durchdringen sich die Konturen
der unverformten Ko¨rper, wobei die Durchdringung im Punkt (0, 0)T am gro¨ßten ist. Es kommt
daher zum Kontakt der Ko¨rper, wobei sich nach Hertz eine elliptische Kontaktfla¨che mit den
Halbmessern a und b ausbildet. Diese ko¨nnen bei gegebener Normalkraft FN nach Gleichung
4.46 berechnet werden. Folgendes Testbeispiel wird verwendet:
G = 2.05 · 1011 N
m2
, ν = 0.3, R∗x = R
∗
y = 0.508m und FN = 63738N (5.57)
Da die a¨quivalenten Kru¨mmungsradien in beide Richtungen gleich sind, handelt es sich um
einen Kugelkontakt und es bildet sich eine kreisfo¨rmige Kontaktfla¨che aus. Der Radius des

















= 1.601 · 109 N
m2
. (5.59)
U¨ber der Kontaktfla¨che bildet sich ein Normalspannungsellipsoid aus, welches in diesem Falle in
xK und yK dieselbe Ausdehnung r besitzt. Es gilt:
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Fu¨r die gegebenen Werte wurde der Normalkontakt simuliert und es ergab sich fu¨r die maximale























Abbildung 5.11.: Abweichung der numerischen Lo¨sung des Hertz’schen Kontaktproblems von
der analytischen.
die relative Abweichung ∆prel der numerisch berechneten Kontaktnormalspannung pnum(xK, yK)




(pana − pnum) (5.62)
Im gro¨ßten Teil der Kontaktfla¨che liegt der Fehler bereits mit der hier verwendeten Diskreti-
sierungsstufe mit 60 Elementen pro Kante in der Gro¨ßenordnung von 0.1Prozent. Lediglich am
Rand ist die numerisch berechnete Lo¨sung zuna¨chst zu groß und dann am a¨ußersten Rand um
einen Betrag von bis zu 0.01 p0 zu klein. Dies ist mit der relativ groben Diskretisierung der
Kontaktfla¨che zu erkla¨ren, die deren kreisfo¨rmigen Rand nicht genauer approximieren kann.
Glatter Kontakt nomineller Rad- und Schienenprofile
Zuletzt wird mit Hilfe des Kontaktalgorithmus die Normalspannungsverteilung beim Kontakt
normgema¨ßer Rad- und Schienenprofile bestimmt. Dabei wurden das Radprofil S 1002 nach
EN13715 [2] und das Schienenprofil 60E 1 (UIC 60) nach EN13674 [3] aus Datenreihen ver-
wendet, die von Shackleton und Iwnicki im Rahmen des Artikels [103] zur Verfu¨gung gestellt
wurden. Die Profildaten wurden durch Splines auf das Berechnungsgitter interpoliert. Es sind
im europa¨ischen Schienenverkehr ga¨ngige Profile, die auch fu¨r die Schallberechnung in der akus-
tischen Optimierung als Referenzprofile verwendet werden. Die Schiene besitzt eine Neigung
von 140 und eine Spurweite von 2bw = 1435m, welche nach Hanneforth und Fischer [41] 14mm
115
5. Methodik und Implementierung
unterhalb der Schienenoberkante als Abstand der Schieneninnenseiten gemessen wird. Das Rad
besitzt einen Radius von 425mm und einen Radru¨ckenabstand AR = 1360mm . Die Angaben
fu¨hren zu einer Profilposition, wie sie in Abbildung 5.12 dargestellt ist.
Das Rad wurde mit einer Normalkraft von 90 kN belastet und die dabei entstehende Normalspan-
nungsverteilung berechnet. Dabei wurde die relative Lage von Rad und Schiene in yK-Richtung
zwischen -5 und 5mm variiert. Eine Gierbewegung im Sinne eines Schra¨glaufs des Radsatzes
wurde nicht beru¨cksichtigt. Eine positive Verschiebung bedeutet eine Bewegung des Spurkran-
zes auf die Schieneninnenkante zu. Der diskretisierte Bereich aus Abbildung 5.12 markiert den
Bereich auf der Schiene, der mittels Kontaktelementen diskretisiert wurde es kamen in x- und
y-Richtung 60 Kontaktelemente zum Einsatz. Bei der relativen Lage Null bezeichnet y = 0 die
Messkreisebene des Rades.
Abbildung 5.12.: Radprofil S 1002 und Schienenprofil UIC 60, jeweils ohne Verschleiß in zentrier-
ter Kontaktposition
Abbildung 5.13.: Normalspannungsverteilung in Rad-Schiene-Kontakt (S 1002-UIC 60) unter
Variation der relativen lateralen Position, Normalkraft: 90 kN. Die obere Zah-
lenangabe an jeder Kontaktfla¨che bezeichnet die relative Verschiebung der Pro-
file in mm, die untere gibt die maximale Kontaktnormalspannung in MPa an.
Abbildung 5.13 zeigt die Berechnungsergebnisse. In der zentrierten Stellung weicht die Normal-
spannungsverteilung, stark von der Hertz’schen Kontaktellipse ab. Der Grund sind Radienwech-
sel in den Konturen der Profile. Verschiebt man das Rad in Richtung Gleismitte, so wandert
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das Kontaktgebiet auf der Radlauﬄa¨che nach außen und nimmt eine zunehmend ellipsena¨hn-
liche Form an. Dies liegt darin begru¨ndet, dass der Kru¨mmungsradius der Schiene nach außen
hin geringer wird und daher die effektive Gesamtkru¨mmung dominiert. In Folge dessen wird
die Kontaktfla¨che kleiner und es kommt zu einer Erho¨hung der maximalen Normalspannung.
Bei Verschiebung des Rades lateral nach außen wandert der Kontakt erwartungsgema¨ß auf dem
Rad in Richtung Spurkranz. Auch hier wird die Form der Kontaktfla¨che ellipsena¨hlicher, wobei
sich der Kontakt konzentriert und die Normalspannung bis auf 1500MPa ansteigt. Bei einer
Verschiebung von 5mm bildet sich ein zweiter Kontakt zwischen Schiene und der Hohlkehle des
Radprofils aus, was zu einer weiteren Erho¨hung der Normalspannung fu¨hrt.
5.2.3. Bestimmung der effektiven Rauheit von Rad und Schiene
In Abschnitt 4.5.5 wurde ein stark vereinfachtes Modell der Rad-Schiene-Interaktion vorgestellt,
dessen Dynamik durch die Bewegungsgleichung 4.72 bestimmt wird. Zweck dieses Modells ist es,
den Einsatz des Kontaktmodells aus Abschnitt 5.2.1 fu¨r die Filterung gemessener Rauheitsdaten
bezu¨glich des Rad-Schiene-Kontakts zu ermo¨glichen. Dazu werden mittels linearer Interpolation
aus den diskreten Messdaten und den Profildaten raue Oberfla¨chen von Rad und Schiene definiert
und durch das dynamische System in der gewu¨nschten La¨nge u¨berfahren. Dies erfolgt im Rahmen
einer Zeitschrittintegration, bei der die Differenzialgleichung 4.72 numerisch gelo¨st wird.
Als Ergebnis kann die effektive, kombinierte Rad- und Schienenrauheit nach Gleichung 4.71 be-
stimmt werden. Das dynamische System ist schwingungsfa¨hig und besitzt eine Eigenfrequenz,
deren Schwingung im akustischen Frequenzbereich und deren Wellenla¨nge unter Beru¨cksichti-
gung der Fahrgeschwindigkeit im akustisch relevanten Wellenla¨ngenbereich liegen. Daher ist es
notwendig, den Einfluss dieser Eigenschwingung auf die berechnete effektive Rauheit zu bestim-
men sowie die Parametrierung des Systems so vorzunehmen, dass Resonanzpha¨nomene vermie-
den werden und das System dennoch dem langwelligen Verlauf der Rauheit folgen kann. Aus
der Differenz des geeignet gemittelten Rauheitsspektrums und der effektiven Rauheit kann die
Wirkung des Kontaktfilters berechnet werden.
Einbringung von Rauheit und Interpolation der Oberfla¨che
Die Rauheit von Rad- und Schienenoberfla¨chen wird im Rahmen akustischer Messungen oder
zur U¨berwachung der Lauﬄa¨chenqualita¨t mit Hilfe spezieller Gera¨te gemessen. Dabei wird ein
Messkopf auf einer Spur u¨ber die Fahrfla¨che bewegt und liefert alle 0.5 bis 1mm einen Ab-
tastwert. Daher sind die Messdaten der Rauheit in Fahrt- bzw. Umfangsrichtung in der Regel
ausreichend hoch um die akustisch relevanten Wellenla¨ngen der Rauheit abzubilden. In lateraler
Richtung hingegen besitzen ga¨ngige Gera¨te in der Regel drei Messko¨pfe im Abstand von 5 bis
10mm. Meist stehen daher Daten auf drei Messspuren zur Verfu¨gung.
Terzspektren der hier verwendeten Rauheitsdaten werden in Abbildung 5.14 gezeigt. Das Spek-
trum der Schienenrauheit liegt in allen Terzen deutlich unterhalb der TSI-Grenzkurve. Die Schie-
ne ist in allen Spuren als sehr glatt zu bezeichnen und ist daher fu¨r akustische Messungen nach
TSI La¨rm [7] geeignet.
Die Radrauheit wurde bei einem Gu¨terwagenrad mit K-Sohlen-Bremse gemessen, welches sich
anna¨hernd im Neuzustand befand und lediglich u¨ber ca. 1000 km eingefahren worden war. Damit
repra¨sentieren die vorliegenden Rauheitsdaten sehr glatte Lauﬄa¨chen, wie sie bei akustischen
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Abbildung 5.14.: Terspektren ausgewa¨hlter Rauheitsdaten: Rad: Gu¨terwagenrad mit K-Sohlen-
Bremse, Schiene: TSI-gerechtes Gleis
Messfahrten mit neuen Ra¨dern vorliegen. Die Lauﬄa¨chen wurden in mittiger Kontaktpositi-
on wie in Abbildung 5.12 dargestellt angeordnet. Die Rauheitsspuren beim Rad liegen in der
Messkreisebene und je einen Zentimeter rechts und links davon. Bei der Schiene wird nach
DINEN ISO3095 [6] bei Rauheitsmessungen der Fahrspiegel am Messobjekt bestimmt und in
dessen Mitte die 0mm-Spur positioniert. Der Messspurabstand auf der Schiene betrug 5mm. Es
wird angenommen, dass die Rauheitsmessspuren dadurch in der Mitte der diskretisierten Fla¨che
wie in Abbildung 5.15 gelegen haben.
Abbildung 5.15 veranschaulicht die Umsetzung des Simulationsmodells nach den getroffenen
Annahmen und zeigt, wie sich die Kontaktspannung fu¨r glatte und raue Oberfla¨chen ausbildet.
Die Kontaktfla¨che besitzt 20mm laterale und ca. 10.5mm horizontale Ausdehnung. Durch die
gemessenen Rauheitsspuren wird auf dem Rad die Kontaktfla¨che eingeschlossen. Bei der Schiene
liegen im a¨ußeren Bereich der Kontaktfla¨che keine Rauheitsdaten vor. Daher werden im Abstand
von 60 mm zur mittleren Messspur fu¨r die Rad- und Schienenrauheit je zwei ku¨nstliche Rau-
heitsspuren rechts und links der gemessenen Spuren hinzugenommen. Diese Spuren werden fu¨r
jeden Abtastwert als Mittelwert der gemessenen Spuren definiert. Fu¨r jede Fahrposition wird
die raue Oberfla¨che dann durch zweidimensionale, lineare Interpolation dieser Daten auf das
Berechnungsgitter erzeugt. So entsteht eine raue Oberfla¨che im Simulationsmodell.
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Abbildung 5.15.: Diskretisierung der Lauﬄa¨chen fu¨r die Kontaktsimulation sowie Lage der Rau-
heitsmessspuren und Kontaktfla¨chen
Zeitschrittintegration



















FN (x(t), z1(t))− FC0
)
. (5.64)






mit FN (x(t0), ustat) = F
C
0 (5.65)
gesetzt. Darin ist ustat die Auslenkung, welche no¨tig ist, damit das System sich zur Startzeit t0
im statischen Zustand befindet.
Parametrierung des dynamischen Systems
In Abschnitt 4.5.5 wurde bereits auf die Eigenfrequenz hingewiesen, welche das um die statische
Radlast linearisierte System besitzt. Auch beim nichtlinearen System ist davon auszugehen, dass
Resonanzpha¨nomene nahe der berechneten Eigenfrequenz auftreten. Das dynamische System
nach Gleichung 5.64 kann als Ersatzmodell fu¨r die Rad-Schiene-Interaktion aufgefasst werden.
Es ermo¨glicht den Komponenten, den langwelligen Anteilen der Rauheit durch Bewegung zu
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Tabelle 5.1.: Parameterwerte fu¨r die Studie zur Rauheitsfilterung
m [kg] 50 100 150 250 550
D Versuchs-Nummer, b [Nsm ]
0.001 1 5.98 · 102 2 8.45 · 102 3 1.04 · 103 4 1.34 · 103 5 1.98 · 103
0.01 6 5.98 · 103 7 8.45 · 103 8 1.04 · 104 9 1.34 · 104 10 1.98 · 104
0.1 11 5.98 · 104 12 8.45 · 104 13 1.04 · 105 14 1.34 · 105 15 1.98 · 105
0.5 16 2.99 · 105 17 4.23 · 105 18 5.18 · 105 19 6.68 · 105 20 9.91 · 105
0.8 21 4.78 · 105 22 6.76 · 105 23 8.28 · 105 24 1.07 · 106 25 1.59 · 106
- 26 Bestimmung der effektiven Rauheit aus statischem Kontaktproblem
folgen, so dass das Profil der Rauheit gleichsam u¨berfahren wird. Natu¨rlich kann die Dynamik
von Rad und Schiene nicht durch ein so einfaches Modell repra¨sentiert werden. Daher kann die
Parametrierung des Systems nur schwer anhand deren physikalischer Eigenschaften erfolgen. Als
Anhaltspunkt fu¨r die Massem kann die Masse eines Eisenbahnrades von ca. 350 kg oder die halbe
Radsatzmasse mit ca. 600 kg dienen. Jedoch sind die modalen Massen der Eigenschwingformen
des Rades u.U. geringer, so dass auch geringere Massen begru¨ndet werden ko¨nnen.
Bei der Da¨mpfung gibt es noch weniger Anhaltspunkte. Daher wird fu¨r die Parametrierung des
Systems dessen Eignung zum U¨berfahren der langwelligen Rauheit als maßgeblich angesehen.
Kommt es durch die Resonanz zu großen Schwingungsamplituden der Gro¨ße u(t), so schwankt
in Folge dessen die Kontaktkraft FN . Wird u vergro¨ßert, so verkleinert sich die initiale Durch-
dringung der rauen Ko¨rper. Die Kontaktfla¨che wird kleiner und die Kontaktnormalkraft FN
nimmt ab. Da beide Gro¨ßen nach Gleichung 4.71 in die Berechnung der effektiven Rauheit ein-
gehen, kommt es zu einer Kompensation der Wirkung der Schwingung auf die effektive Rauheit.
Wa¨re das Steifigkeitsverhalten des Kontakts linear, so wa¨re die Kompensation perfekt. Durch
die Vergro¨ßerung und Verkleinerung der Kontaktfla¨che kommt es jedoch zu Schwankungen in
der Steifigkeit, so dass die Oszillationen einen Effekt auf die effektive Rauheit besitzen. Den Os-
zillationen kann durch die Wahl einer großen Da¨mpfungskonstante b entgegengewirkt werden.
Bei großer Da¨mpfung ist jedoch zu erwarten, dass das System dem Verlauf der Rauheit verzo¨gert
folgt und die große Da¨mpferkraft durch eine entsprechend große Vera¨nderung der dynamischen
Kontaktkraft FN kompensiert werden muss.
Um die Wirkung der Parameter einscha¨tzen zu ko¨nnen, wurde die Integration von Gleichung 5.64
mit den Rauheitsdaten aus Abbildung 5.14 fu¨r je fu¨nf Werte des Lehr’schen Da¨mpfungsmaßes
D und der Masse m durchgefu¨hrt. Die gewa¨hlten Parameter sind Tabelle 5.1 zu entnehmen. Die
Fahrgeschwindigkeit betrug stets 100 kmh und die statische Radlast wurde mit 90 kN festgelegt.
Mit einem Radradius von 0.460m ergab sich eine Kontaktsteifigkeit von 1.79 · 109 Nm . Es wurde
fu¨r jeden der 25 Versuche die gleiche Rauheit auf einer La¨nge von 2.5m u¨berfahren.
Weiterhin wurde in Abschnitt 4.5.5 die Mo¨glichkeit beschrieben, fu¨r eine Vielzahl von x-Posi-
tionen das statische Kontaktproblem zu lo¨sen. Dann ergibt sich u(x) so, dass FN (x) = FC0 ist,
und stellt die effektive Rauheit dar. Eine Zeit- bzw.- Geschwindigkeitsabha¨ngigkeit gibt es in
diesem Fall nicht. Man kann diese Methode als Grenzfall der dynamischen Filterung mit einer
Geschwindigkeit vZug = 0 ansehen. Sie wurde als Versuch 26 in die Studie mit einbezogen.
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Ergebnisse
In Abbildung 5.16 sind beispielhaft die Ergebnisse der Zeitschrittintegration fu¨r Versuch 13
dargestellt.
Abbildung 5.16.: Ergebnisse der Zeitschrittintegration fu¨r Versuch 13. Oben: Darstellung u¨ber
der x-Koordinate, unten: Darstellung als Terzspektrum.
Die drei schwarzen Graphen im oberen Bild zeigen den ra¨umlichen Verlauf von drei Rauheitsspu-
ren. Diese wurden bei y = -5, 0 und 5mm mittels Interpolation aus Rad- und Schienenrauheit
berechnet. Die gru¨ne Kurve zeigt deren Mittel, welches als durchschnittliche rohe Rauheit be-
zeichnet wird. Weiterhin sind die Trajektorie u(t) des dynamischen Systems, die Rauheit aus der
Kontaktkraft rF (t) =
1
KC
FN (t) sowie die effektive Rauheit nach Gleichung 4.71 eingetragen.
Das dynamische System folgt der durchschnittlichen rohen Rauheit weitgehend. Es zeigen sich
jedoch Oszillationen. Die Eigenfrequenz des linearisierten Systems betra¨gt 546Hz, was zur Wel-
lenla¨nge von 5.1 cm fu¨hrt. Die Trajektorie des dynamischen Systems und die Rauheit aus der
Kontaktkraft schwingen dabei gegenphasig, so dass sie sich in ihrer Wirkung auf die effektive
Rauheit nahezu aufheben. Dies spiegelt sich auch im Terzspektrum wider. Die Trajektorie u(t)
und Rauheit aus der Kontaktkraft rF (t) zeigen im Wellenla¨ngenbereich 0.08 bis 0.04m deutlich,
um bis zu 11 dB, erho¨hte Pegel gegenu¨ber dem Durchschnittspegel der drei Rauheitsspuren. Hier
zeigt sich, wie stark das Systemverhalten von Oszillationen bestimmt wird. Bei Wellenla¨ngen
λ ≤ 4 cm ist aus der mit abnehmender Wellenla¨nge gro¨ßer werdenden Differenz zwischen dem
Spektrum der rohen und der effektiven Rauheit die Wirkung des Kontaktfilters zu erkennen.
Auf diese wird spa¨ter noch ausfu¨hrlich eingegangen.
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Erho¨ht man die Da¨mpfung um den Faktor zehn, so sind deutlich weniger Oszillationen in u(t)
und rF (t) zu erkennen. Die entsprechenden U¨berho¨hungen in den Rauheitsspektren fehlen daher
in Abbildung C.1, welche die Ergebnisse von Versuch 18 veranschaulicht. In den Versuchen 1 bis
10 kam es zu großen Oszillationen und zu einer Versta¨rkungswirkung des Kontaktfilters bei den
Wellenla¨ngen 0.08 bis 0.0315m. Der Grund ist hier die große Auslenkung u(t), welche auf Grund
der starken Oszillationen auftritt. Diese fu¨hrt zu großen Schwankungen in der Kontaktkraft,
durch welche der Bereich, fu¨r den die linearisierte Kontaktsteifigkeit gu¨ltig ist, verlassen wird.
In Folge dessen ko¨nnen sich die Rauheit aus der Kontaktkraft und die Trajektorie u(t) in ihrer
Wirkung auf die effektive Rauheit nicht mehr vollsta¨ndig kompensieren.
In Abbildung C.2 sind die Trajektorien u(t) fu¨r alle Versuche dargestellt. Anhand dieser Tra-
jektorien la¨sst sich erkennen, dass es bis zu einem Da¨mpfungsmaß von 0.1, also bis zu Versuch
15 Oszillationen in den Trajektorien gibt, welche auf das Eigenverhalten des dynamischen Sys-
tems zuru¨ckzufu¨hren sind. Die Wellenla¨nge der Oszillationen nimmt dabei mit steigender Masse
zu, ihre Amplitude mit steigender Da¨mpfung ab.Daher wird gefolgert, dass ein Da¨mpfungsgrad
von 0.1 oder gro¨ßer zwingend erforderlich ist, um die Resonanzeffekte zu vermeiden. Aus den
Versuchen 13 und 18 ergibt sich sogar die Notwendigkeit, D > 0.5 zu wa¨hlen, wobei hier die
Resonanz bei Versuch 13 keine Auswirkungen mehr auf den Kontaktfilter besitzt, sondern sich
die Oszillationen lediglich in u und rF zeigen.
Nachdem die Wahl des Da¨mpfungsparameters auf d ∈ {0.5, 0.8} eingegrenzt wurde, muss nun
noch die Masse m bestimmt werden. In Abbildung 5.17 ist die Wirkung des Kontaktfilters fu¨r
die Versuche 16 bis 25 dargestellt, fu¨r welche D ≥ 0.5 ist. Die Wirkung des Kontaktfilters be-
rechnet sich als Differenz der Spektren der rohen und der effektiven Rauheit. Die Spektren der
Filterwirkung weichen lediglich um maximal 0.9 dB voneinander ab, so dass die Parametrierun-
gen 16 bis 25 danach als nahezu gleichwertig einzustufen sind. Unter der Annahme, dass eine
Filterwirkung bei Wellenla¨ngen von 4 bis 20 cm noch nicht vorliegt, sind die Versuche 18 bis 20
als die realistischsten einzustufen, da deren Filterwirkung am na¨chsten an der 0 dB-Linie liegt.
Daher wird die Parametrierung 19 mit m=250 kg und D=0.5 als Parametrierung fu¨r das Modell
zur Rauheitsfilterung gewa¨hlt.
Die Kontaktfilter-Wirkung bei Versuch 26 unterscheidet sich kaum von der der Versuche 16 bis
25. Dies ist bemerkenswert, da die Methode zur Berechnung der effektiven Rauheit sich stark
unterscheidet. Gleichzeitig zeigt es, dass der dominierende Faktor in diesem System das Modell
zur Berechnung der Kontaktnormalkraft ist, welches bei beiden Ansa¨tzen die Grundlage bildet.
Das Spektrum aus Abbildung 5.17 fa¨llt zu kleinen Wellenla¨ngen hin stark ab auf bis zu -30 dB.
Es zeigen sich drei markante Vertiefungen etwa bei 3.15, 1 und 0.5 cm. Diese Wellenla¨ngen sind
Vielfache der horizontalen Ausdehnung der Kontaktfla¨che. Eine Welle, die innerhalb der Kon-
taktfla¨che eine gewisse Anzahl von Perioden genau vollendet, besitzt offenbar eine besonders
geringe Wirkung auf die Kontaktnormalkraft, da jeweils gleich viele erho¨hte und gesenkte An-
teile der Oberfla¨che im Kontakt sind. Dies stellt eine Art Fenstereffekt dar. Passt eine Welle
genau ein- oder mehrmals in die Kontaktla¨nge, so wird durch den Kontakt genau u¨ber eine
Periode gemittelt. Daher ist der Ausgleich zwischen Wellenbergen- und -ta¨lern in diesem Fall
besonders groß und versta¨rkt den Filtereffekt. Auch Pieringer [85] und Thompson finden [118]
diesen Effekt bei ihren Berechnungen zum Kontaktfilter, ohne jedoch eine Erkla¨rung dafu¨r an-
zubieten. Remingtons analytischer Kontaktfilter [96, 99, 98] besitzt ebenfalls diese Eigenschaft.
Remington berechnet die Filterwirkung als Integral einer statistisch angesetzten Rauheit u¨ber
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Abbildung 5.17.: Terzspektrum der Kontaktfilterwirkung fu¨r die Versuche 16 bis 26. Oben: Ab-
solute Werte, Unten: Differenz zu Versuch 19





bzw. |H(k)|2 ∼ (
sin kb
kb − cos kb)2
(kb)4
, (5.66)
je nachdem, ob eine gleichma¨ßige oder eine halbkugelfo¨rmige Gewichtung der Rauheit erfolgt.
Darin sind |H(k)|2 die Spektraldichte der Kontaktfilterwirkung, k die Wellenzahl und b die
La¨ngsausdehnung der Kontaktfla¨che. Durch Remingtons Berechnung ko¨nnen derartige Ein-
bru¨che in der Filterwirkung auch mathematisch durch die diskrete La¨nge der Kontaktfla¨che
und einen Fenstereffekt erkla¨rt werden.
In Abbildung 5.17 unten sind die Differenzspektren der Filterwirkung aufgetragen. Es zeigt sich,
dass die Spreizung der Ergebnisse in den meisten Terzen nur ca. 0.2Dezibel betra¨gt. In den
Terzen, fu¨r die der Kontaktfiltereffekt wegen der Koinzidenz von Wellen- und Kontaktla¨nge be-
sonders stark ist, zeigt sich jedoch auch eine gro¨ßere Spreizung. Der Grund ko¨nnte eine große
Sensitivita¨t der Filterwirkung auf die Kontaktla¨nge in diesen Wellenla¨ngenbereichen sein. Durch
die vera¨nderliche Gro¨ße der Kontaktfla¨che in der dynamischen Simulation wird der Fenstereffekt
daher geschwa¨cht. Am sta¨rksten tritt er fu¨r Versuch 26 hervor, da hier die Kontaktla¨nge nur
auf Grund der Rauheit, nicht aber zusa¨tzlich wegen u(t) variiert. Die Variation der Kontakt-
fla¨che ist auf Grund der Schwingfa¨higkeit von Rad und Schiene als realistische Gegebenheit im
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Rad-Schiene-System anzunehmen. Daher stellt der Fenstereffekt einen Grund dar, die Rauheits-
filterung mittels des dynamischen Systems der statischen Variante 26 vorzuziehen.
Nachdem gezeigt werden konnte, dass bei ausreichender Da¨mpfung die Ergebnisse der Kontaktfil-
terung kaum von der Parametrierung des dynamischen Systems abha¨ngen, wurde die Parametrie-
rung aus Versuch 19 als Referenz gewa¨hlt. Es wird nun die Abha¨ngigkeit der Filterwirkung von
der Fahrgeschwindigkeit und der statischen Last FC0 untersucht. Dazu wurde fu¨r die Werte F
C
0 ∈
{50 kN, 70 kN, 90 kN, 100 kN, 125 kN} sowie vZug ∈ {50 kmh , 80 kmh , 100 kmh , 120 kmh , 160 kmh }
















































































































































































































































































Abbildung 5.18.: Geschwindigkeitsabha¨ngigkeit des Kontaktfilters
Die Ergebnisse zur Geschwindigkeitsabha¨ngigkeit sind in Abbildung 5.18 dargestellt. Es zeigt
sich fast keine Abha¨ngigkeit von der Geschwindigkeit. Dies war zu erwarten, nachdem der Kon-
taktfilter auch geschwindigkeitsunabha¨ngig in Versuch 26 berechnet werden konnte und wird hier
von den Berechnungsergebnissen besta¨tigt. Damit ist eine Darstellung der Filterwirkung u¨ber
der Wellenla¨nge gerechtfertigt und hat wegen der geschwindigkeitsunabha¨ngigen Darstellung
Vorteile gegenu¨ber einer Darstellung u¨ber der Frequenz, wie sie z. B. in [118, 85] gegeben wird.
Eine Abha¨ngigkeit der Kontaktfilterwirkung von der statischen Last FC0 ist in jedem Fall we-
gen der vera¨nderlichen Ausdehnung der Kontaktfla¨che zu erwarten. Der Fenstereffekt trat nach
bisherigen Beobachtungen auf, wenn die Wellenla¨nge der Rauheit gleich der La¨nge der Kontakt-
fla¨che ist. Diese Erwartung wird von Abbildung 5.19 besta¨tigt. Die Vertiefung bei Wellenla¨ngen,
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Abbildung 5.19.: Oben: Abha¨ngigkeit des Kontaktfilters von der statischen Last bei vZug =
100kmh . Unten: Terzspektrum der Kontaktfilterwirkung u¨ber mit der Kontakt-
fla¨chenausdehnung normierter Wellenla¨nge
welche der x-Ausdehnung der Kontaktfla¨che entsprechen, verschiebt sich von 8mm fu¨r eine Rad-
last von 50 kN bis hin zu 12.5mm bei 125 kN. Diese Beobachtung gibt Anlass zu der Vermutung,
dass die Wirkung des Kontaktfilters im Wesentlichen durch die x-Ausdehnung der Kontaktfla¨che





⇒ λ˜ = λ
lx
(5.67)
dargestellt. Es wurden fu¨r die so transformierten Gro¨ßen die Terzspektren berechnet und aus
ihrer Differenz das Spektrum der effektiven Rauheit bestimmt. Dieses ist fu¨r alle 25 Kombi-
nationen aus Radlast und Fahrgeschwindigkeit in Abbildung 5.19 unten dargestellt. Aus den
Vertiefungen bei λ˜ = 1 und λ˜ = 0.5 kann klar die These vom Fenstereffekt besta¨tigt werden.
Bis zu einer Wellenla¨nge λ˜ ≥ 0.5 zeigen die Spektren der Kontaktfilterwirkung einen a¨hnli-
chen Verlauf. Jedoch zeigt sich hier schon, dass die Spektren, die aus Versuchen mit derselben
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Radsatzlast stammen1, sich deutlich a¨hnlicher sind als solche mit verschiedener Radlast. So
kommt es zu Streubreiten von ca. 2.5 dB. Folglich ist davon auszugehen, dass die Radsatzlast
zwar u¨ber die Beeinflussung der Kontaktla¨nge einen wesentlichen Einfluss auf den Kontaktfilter
ausu¨bt, jedoch auch daru¨ber hinaus weitere Effekte besitzt, die sich in Form der Differenzen
in den Spektren zeigen. Es scheint daher nicht ratsam, zur Filterung der Rauheit lediglich den
Kontaktfilter in Form eines passend verschobenen Terzspektrums auf die Rauheit anzuwenden,
da es Effekte gibt, welche hierdurch nicht erfasst werden ko¨nnen. Stattdessen sollte im Vorfeld
einer akustischen Berechnung oder Optimierung die anregende Rauheit mit Hilfe des Vorgehens
aus diesem Abschnitt im Zeitbereich gefiltert werden. Bei Pieringer [85, 84] finden sich zudem
Hinweise, dass auch die Amplitude der Rauheit einen Einfluss auf den Kontaktfilter besitzt, was
angesichts der nichtlinearen Kontaktfeder plausibel erscheint.
Abbildung 5.20 ermo¨glicht den Vergleich der Ergebnisse zum Kontaktfilter mit Analysen anderer
Autoren. Es wurden die Publikationen [35] und [85] ausgewertet. Dort wurden die Spektren u¨ber
der Frequenz aufgetragen und besitzen bei vZug = 100
km
h andere Stu¨tzstellen als die in dieser
Arbeit berechneten. Ein weiterer Unterschied liegt in der Berechnung der effektiven Rauheit. Bei
Pieringer ist dies die Differenz der Kontaktkraft im Rechenmodell und der Kraft, welche eine
Hertz’sche, also nichtlineare, Feder in Folge der Eindru¨ckung mit der rohen Rauheit erfa¨hrt.
Thompson und Ford [35, 129] verwenden den quasistatischen Ansatz aus Versuch 26. Dennoch
wurden die Mittenfrequenzen mittels λ =
vZug
f in Wellenla¨ngen transformiert. Zuna¨chst zeigt
sich ein a¨hnlicher Verlauf aller ausgewerteter Terzspektren, wobei bei Wellenla¨ngen λ ≥ 3.15 cm
nur eine geringe Filterwirkung vorliegt. Eine große Streuung der Daten liegt zwischen den Wel-
lenla¨ngen 2.5 cm und 6mm vor, da die Kontaktfilter verschieden schnell in den abfallenden Be-
reich kommen. Als Gru¨nde ko¨nnen die leicht abweichenden Modellannahmen genannt werden.
Thompson rechnet mit Oberfla¨chen zweiter Ordnung. Pieringer verwendet als Radlast 65 kN
und einen kleineren Radradius von 0.39m.
Bei Thompson und Pieringer stagniert das Spektrum der Filterwirkung bei einer Wellenla¨nge
von 3mm auf einem Pegel von ca. -23 dB, wa¨hrend der im Rahmen dieser Arbeit berechnete Fil-
tereffekt weiter abfa¨llt mit einer Rate von ca. drei Dezibel pro Terz. Dies erscheint auch plausibel,
da eine weitere Erho¨hung der Anzahl der Wellen in der Kontaktfla¨che, u¨ber die gemittelt wird,
die Varianz der zu erwartenden Abweichung der resultierenden Normalkraft von Null immer
weiter reduzieren sollte. Des Weiteren ko¨nnten Details in der Implementierung, beispielsweise
die Interpolation der Rauheitsdaten auf die Kontaktfla¨che bzw. eine unzula¨ngliche Abtastung
der Rauheit bei derart kleinen Wellenla¨ngen eine Rolle spielen.
Bei Thompson treten Fenstereffekte nur im Falle zweidimensionaler Kontaktmodelle auf, wa¨h-
rend sie bei 3D-Modellen nicht zu beobachten sind. Dies kann darin begru¨ndet liegen, dass
mit Hertz’scher Kontaktsituation, also mit Oberfla¨chen zweiter Ordnung gerechnet wurde, wel-
che nur durch ihre Kru¨mmungsradien bestimmt werden. Die elliptische Kontaktfla¨che, welche
daraufhin entsteht, besitzt keine charakteristische Kontaktla¨nge, welche einen Fenstereffekt her-
vorrufen ko¨nnte. Beim 2D-Modell hingegen besitzt der Kontakt eine eindeutige La¨nge und so
kommt es auch bei Thompson zum Fenstereffekt. Pieringer beobachtete den Fenstereffekt auch
beim 3D-Modell. Bei realistischen Rad-Schiene-Profilen stellen sich Kontaktfla¨chen2 ein, die u¨ber
einen gro¨ßeren Bereich ihrer lateralen Ausdehnung hinweg etwa dieselbe x-Ausdehnung besitzen,
was den Fenstereffekt begu¨nstigen du¨rfte.
1Gleiche Farbe in der Abbildung
2siehe Abbildung 5.13
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Abbildung 5.20.: Vergleich der Kontaktfilterwirkung mit Thompson [35] und Pieringer [85]
Die Sensitivita¨t der berechneten Anregungswirkung gegen geometrische und physikalische Pa-
rameter ist hoch, so dass diese genau gepru¨ft werden mu¨ssen. Eine einfache Filterung mittels
U¨bertragungsspektren kann daher nicht empfohlen werden und vereinfachte Kontaktmodelle wie
das 2D-DPRS-Modell liefern bei kurzwelliger Rauheit ebenfalls fehlerhafte Ergebnisse. Pieringer
formuliert Bedingungen an die Rauheit, unter welchen die Ergebnisse der einfacheren Modelle
etwa denen des 3D-Kontaktmodells entsprechen. Die geforderte hohe Koha¨renz zwischen den
Spuren liegt jedoch bei kurzen Wellen praktisch nicht vor. Daher scheint es der sichere Weg
zu sein, die Rauheit vor der Verwendung zur Schallberechnung mittels des dreidimensionalen
Kontaktmodells zu filtern.
5.3. Berechnung der akustischen Gro¨ßen u¨ber den Frequenzbereich
Die Berechnung der von Rad und Schiene abgestrahlten Schallleistung erfolgte im Kapitel 4 stets
fu¨r eine vorgegebene Berechnungsfrequenz ω. Um die Schallleistung W anzugeben, die Rad und
Schiene u¨ber den betrachteten Frequenzbereich abstrahlen, ist es no¨tig, die Spektraldichte der
Schallleistung SW (ω), die durch das Interaktions- und Abstrahlungsmodell bestimmt wird, u¨ber




SW (ω) dω. (5.68)
Dabei sind ωu und ωo die Grenzfrequenzen des betrachteten Bereichs. Der dazugeho¨rige Schall-
leistungspegel ergibt sich nach Kollmann [67] als:
LW (ω
u, ωo) = 10 log10
Wωu,ωo
W0
, W0 = 1pW. (5.69)
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Es ist also mit Hilfe der Berechnungsmodelle eine Abtastung {(ωj , SW,j)}j=1,...,N+1 der Schall-
leistungsdichte u¨ber der Kreisfrequenz zu berechnen. Das Integral aus Gleichung 5.68 kann dann






(SW,j + SW,j+1) (ω
j+1 − ωj). (5.70)
Die Genauigkeit der Integration ha¨ngt von der Feinheit der Abtastung ab. W num ist das exakte





SlinW (ω) dω. (5.71)
Daraus folgt:

















Man kann also eine gewu¨nschte Genauigkeit im Integral erzielen, indem man den Integranden so
fein abtastet, dass |SW − SlinW | kleiner als eine gewu¨nschte Toleranz wird. Die Schwingungen im
Rad-Schiene-System, und damit auch die Schallleistungsdichte, sind in großem Maße durch das
Resonanzverhalten des schwach geda¨mpften Radsatzes bestimmt. Dieses Systemverhalten wird
in Abschnitt 6.2.2 na¨her charakterisiert.
Die Schallleistungsdichte unterliegt schnellen Schwankungen, die insbesondere nahe den Reso-
nanzfrequenzen des Radsatzes auftreten, aber gegen diese verschoben sind. Daher kann nicht a
priori eine Abtastung angegeben werden, die den Frequenzbereich fein genug diskretisiert. Das
Problem wird dadurch verscha¨rft, dass jede generierte Stu¨tzstelle ωj ggf. eine zeitaufwendige
BEM-Rechnung nach sich zieht. Da eine feine Abtastung im Grunde nur in der Na¨he solcher
Resonanzen no¨tig ist, kann in diesem Fall eine sehr feine, a¨quidistante Abtastung des Bereichs
nicht in Frage kommen. Es wird eine adaptive Prozedur entwickelt, die in der Lage ist, die
Frequenzabtastung dort zu verfeinern, wo dies beno¨tigt wird.
Ausgangspunkt ist eine vektorwertige Funktion
u(ω) = (u1(ω), . . . , um(ω))
T , (5.73)
fu¨r die eine Abtastung u¨ber dem Frequenzbereich [ωu, ωo] bestimmt werden soll. Das Verfahren
zur Abtastung verla¨uft iterativ. Es wird eine Anfangsabtastung (ωj)0j=1,...,N0+1 gewa¨hlt, die im
einfachsten Fall nur aus den Grenzfrequenzen besteht. Im k-ten Schritt der Iteration ist der
Frequenzbereich demnach in Nk Intervalle unterteilt. Fu¨r jedes von diesen stellt sich die Frage,
ob eine lineare Interpolation von u auf diesem bereits eine ausreichend gute Approximation
ergibt. Um dies zu u¨berpru¨fen, werden im Intervall Ij = [ω
j , ωj+1] r Stu¨tzstellen ω¯ji gleichma¨ßig
verteilt und u(ω¯ji ) fu¨r alle i berechnet. Außerdem wird u
lin(ω¯ji ) durch lineare Interpolation
bestimmt. Aus der Abweichung von ulin(ω¯ji ) − u(ω¯ji ) ist dann zu entscheiden, ob und ggf. wo
das Intervall noch einmal zu verfeinern ist.
3Die mittels der Trapezregel berechnete Schallleistung wird hier kurzzeitig mit W num bezeichnet, um sie von der
Schallleistung W zu unterscheiden. Spa¨ter wird dies entfallen.
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Abbildung 5.21.: Illustration zur Abtastung einer Gro¨ße u¨ber der Frequenz
In Abbildung 5.21 ist das Vorgehen illustriert. Es werden fu¨r jedes Intervall Ij die Differenzen
δ¯uj,ki = |ui(ω¯jk)− ulini (ω¯jk)| (5.74)
















j = arg max
k=1,...,r
θrelj,k. (5.76)
Das Intervall ist nicht fein genug abgetastet, wenn gilt:
θabsj,k ≥ εabs ∨ θrelj,k ≥ εrel. (5.77)
Darin sind:
µi ein typischer Wert von |ui|. So ko¨nnen große Unterschiede in der Gro¨ßenordnung der
ui beru¨cksichtigt werden,
εµ Schwelle fu¨r den Vergleichswert des relativen Fehlers. Ist |ui(ω¯jk)| nahezu Null, so
wird der relative Fehler sehr groß und sollte als Kriterium nicht mehr verwendet
werden. Durch εµµi wird daher der Vergleichswert zur Null hin begrenzt,
εabs Schwellwert fu¨r den absoluten Fehler und
εabs Schwellwert fu¨r den relativen Fehler.
Ist die Bedingung 5.77 erfu¨llt, so wird das Intervall Ij unterteilt. Dazu bietet es sich an, eine der
Stellen ω¯jk zu wa¨hlen, da hier die Funktion u bereits ausgewertet worden ist. Hier ist zweckma¨ßi-
gerweise die zu nehmen, an der der Fehler am gro¨ßten ist. Da das Ziel ist, einen Integralwert
u¨ber der Kreisfrequenz ω mo¨glichst genau zu berechnen, ist dabei die absolute Abweichung als






, ωj+1] geteilt. In Abbildung 5.21 ist ein Beispiel fu¨r r = 2 (zwei Zwischenstellen) gege-
ben. Wa¨hrend die Abweichungen in u2 relativ gering sind, treten in u1 große Abweichungen auf.
Daher wu¨rde das Intervall, abha¨ngig von den Schwellwerten, mo¨glicherweise bei ω¯j2 aufgeteilt
werden. Die Berechnung der Ko¨rperschallleistung WKS erfordert die Auswertung von Gleichung
4.30 bzw. 4.35. Daher ist die separate Bestimmung der Gro¨ßen qˆi bzw. sˆ
±
i fu¨r alle Moden bei
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Abbildung 5.22.: Diskretisierungsfehler der Ko¨rperschallleistung u¨ber der Frequenz
allen Berechnungskreisfrequenzen ωi sowie allen Zwischenstellen ω¯
j
k notwendig. Um hier den












Dieser kann effektiver berechnet werden, da dazu nur die Frequenzga¨nge im Kontaktpunkt
beno¨tigt werden. Um die Funktion der Abtastung zu u¨berpru¨fen, wurde die Ko¨rperschallleistung
eines Gu¨terwagen-Radsatzes nach den Vorgaben aus Abschnitt 6.2 berechnet. Es wurde der Fre-
quenzbereich von 320 bis 5612Hz betrachtet. Fu¨r konkrete Ergebnisse wird auf Abschnitt 6.2
verwiesen, hier beschra¨nkt sich die Betrachtung auf den Abtastungsfehler. Als Referenzlo¨sung
dient eine sehr feine Abtastung mit einer Frequenzschrittweite δf = 10−2Hz. Durch Variation
des Schwellwerts εabs zwischen 103 und 10−7 wurde bei gleichbleibendem εrel = 0.1 die Ko¨rper-
schallleistung mit adaptiver Frequenzabtastung berechnet. Des Weiteren wurde fu¨r zahlreiche
δf eine a¨quidistante Abtastung eingesetzt. Zu der nicht gleichabstandigen, adaptiven Abtastung
kann ein δ¯f als Mittelwert der vorliegenden Frequenzschrittweiten gewa¨hlt werden.
Die Ergebnisse zeigt Abbildung 5.22. Zuna¨chst werden im oberen Bild eine adaptive und eine
a¨quidistante Abtastung mit einer durchschnittlichen Frequenzschrittweite von je ca. 3.5Hz fu¨r
einen Ausschnitt des Frequenzbereichs dargestellt. Die zwei U¨berho¨hungen, die sich im Bild
zeigen, besitzen eine Breite von nur ca. 3Hz, so dass sie von der a¨quidistanten Abtastung nicht
ada¨quat wiedergegeben werden ko¨nnen. In den Bereichen ohne U¨berho¨hung ist eine so feine
Abtastung hingegen nicht von No¨ten. Die adaptive Abtastung gibt den Verlauf der Spitzen besser
wieder, da dort eine Ha¨ufung von Stu¨tzstellen zu finden ist. Dafu¨r liegen in den Bereichen ohne
Peaks deutlich weniger Stu¨tzstellen. Der AusdruckW diff aus Bild 5.22 (Mitte) ist nach Gleichung
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5.72 als Integral des lokalen Abtastfehlers zu verstehen. Er liegt fu¨r die adaptive Abtastung um
ein bis zwei Zehnerpotenzen niedriger als fu¨r die a¨quidistante Abtastung mit derselben Zahl
von Stu¨tzstellen. Der Fehler in der Scha¨tzung der Gesamtschallleistung ist im untersten Bild
von Abbildung 5.22 abzulesen. Er ist auch fu¨r die groben Abtastungen mit 0.5Dezibel geringer
als erwartet. Ab einer Schrittweite von 5Hz fa¨llt der Fehler unter ein Dezibel, und zwar nahezu
unabha¨ngig davon, ab a¨quidistant oder adaptiv abgetastet wurde. Dies ist erstaunlich angesichts
der schlechten Anna¨herung, die sich selbst bei δf = 3.5Hz im obersten Bild noch zeigt. Insgesamt
konnte der adaptive Algorithmus sich als tauglich zur Kontrolle des Abtastfehlers erweisen und
wird in der Schallberechnung eingesetzt.
Fu¨r Berechnungen des Ko¨rperschalls kann eine absolute Toleranz εabs = 0.01 bis 0.05 und ei-
ne relative Toleranz εrel = 0.1 verwendet werden. So entstehen ca. 2500 Stu¨tzstellen u¨ber dem
genannten Frequenzbereich. Wegen der zu hohen Frequenzen hin abfallenden Amplitude der
Rauheit nehmen auch die dynamischen Kontaktkra¨fte und die Schwingungsamplituden ab. Da-
her sind auch die absoluten Abtastfehler dann kleiner. Um die daraus resultierende schlechtere
Abtastung bei hohen Frequenzen zu vermeiden, wird zuna¨chst eine Einheitsrauheit u¨ber der
Frequenz angenommen. Damit ergeben sich a¨hnliche Amplituden u¨ber den gesamten Frequenz-
bereich. Danach wird, fu¨r die so bestimmten Stu¨tzstellen, die Rechnung mit der gewu¨nschten
Rauheit wiederholt. Bei dieser Vorgehensweise und den bereits genannten Schwellwerten fu¨hrt
(µ1, . . . , µ4) = (10
8, 108, 0.2, 0.2) zu guten Abtastungen.
Fu¨r BEM-Rechnungen ist eine feste Vorgabe der Toleranzen nicht sinnvoll, da wegen der lan-
gen Rechenzeiten eine minimale Anzahl an Berechnungsfrequenzen angestrebt werden muss.
Die manuelle Auswahl ist jedoch zu mu¨hsam. Vielmehr sollte versucht werden, mittels der
Schwellwerte und der Gro¨ßen µi eine geeignete Abtastung zu finden. Nach Erfahrungen aus
dem LZarG-Projekt [58] sowie den Berechnungen aus Abschnitt 6.3 ko¨nnen ca. 500 bis 700
Frequenzstu¨tzstellen genu¨gen4.
5.4. Ablaufschema fu¨r die Strukturoptimierung
In den Kapiteln 4 und 5 wurde beschrieben, wie die von Rad und Schiene auf Grund von
Rauheitsanregung abgestrahlte Schallleistung zu berechnen ist. Abbildung 5.23 dient dazu, die
Vielzahl der notwendigen Berechnungsschritte zu einem Ablauf zusammenzufassen, wie er fu¨r
die akustische Strukturoptimierung zur Verwendung kommen kann.
Die blauen Ka¨sten bezeichnen Berechnungsprozeduren, zwischen denen entlang der schwarzen
Pfeile ein Datenaustausch stattfindet. Diese greifen auf Modelle bzw. Modellgleichungen zuru¨ck,
welche in weißen Ka¨sten dargestellt werden und eine Zusammenfassung der wichtigsten Glei-
chungen aus dem Kapitel 4 geben. Die gelben Ka¨sten benennen Parameter, die innerhalb der
jeweils angeschlossenen Modelle variiert werden ko¨nnen, um das Modell verschiedenen Gege-
benheiten anzupassen. Schleifen, in denen die Ausfu¨hrung der Prozeduren wiederholt wird, sind
grau hinterlegt.
Der Ablauf gliedert sich in zwei Teile. Im ersten Teil findet ein Preprocessing der Rauheitsdaten
statt, wie es in den Abschnitten 4.5.5 und 5.2 beschrieben wurde. Als Eingangssignal dienen
gemessene Rauheitsdaten von Rad und Schiene, die mittels des Normalkontaktmodells und des
4je nach Anzahl der Eigenfrequenzen des Radsatzes im betrachteten Frequenzbereich
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dynamischen Systems gefiltert werden. Durch eine Fourier-Transformation (FFT) erha¨lt man
die spektrale Amplitudendichte der Rauheit.
Der zweite Teil ist die akustische Optimierung selbst. Ziel ist es, ein FE-Modell des Radsatzes,
dessen Struktur mittels eines Parametersatzes bestimmt werden kann, hinsichtlich der Bewer-
tungsgro¨ßen Radmasse und Schallabstrahlung zu optimieren. Die Masse kann direkt in der FE-
Analyse ermittelt werden. Als weitere Gro¨ßen erha¨lt man die Eigenkreisfrequenzen ωi und Ei-
genformen yi des Radsatzes, sowie dessen U -Matrix. Nach dem Vorgehen von Stu¨wing [107, 108]
wu¨rde direkt auf Grund dieser Daten die Bewertung und Optimierung des Rades bzw. Radsatzes
erfolgen.
In dieser Arbeit wird als weitere Bewertungsgro¨ße die berechnete Schallabstrahlung hinzuge-
nommen. Fu¨r deren Berechnung sind weitere Schritte notwendig, die jedoch trotz des vergleichs-
weise komplexen Ablaufs weniger Rechenzeit in Anspruch nehmen als die Modalanalyse im
FE-Programm. Zuerst wird eine Abtastung (ωj , Fˆj) der Kontaktkraft u¨ber dem Frequenzbe-
reich mittels der Modellierung aus Abschnitt 4.3 mit der Abtastungsroutine aus Abschnitt 5.3
generiert. Dazu sind neben dem Modell fu¨r den Radfrequenzgang (Abschn. 4.4.3) auch Modelle
fu¨r den Frequenzgang der Schiene (Abschn. 4.6) und des Kontakts (Abschn. 4.5.2) von No¨ten.
Mit Hilfe der Kontaktkraft kann danach die Schallabstrahlung des Rades (Abschn. 4.4.5) und
der Schiene (Abschn. 4.6) ermittelt, zur Gesamt-Schallleistungsdichte addiert und u¨ber dem
Frequenzbereich aufintegriert werden.
Die detaillierte Beschreibung des Vorgehens bei der Optimierung wird in Kapitel 7 erfolgen.
Daher beschra¨nkt sich die Darstellung in Abbildung 5.23 auf zwei Aspekte: Auf Basis der Rad-
masse mRad und der berechneten Schallabstrahlung WGes, die auch fu¨r verschiedene Szenarien
wie beispielsweise neues und abgefahrenes Rad betrachtet werden ko¨nnen, wird eine Bewertung
des Rades vorgenommen. Solange die Optimierung nicht terminiert, sind durch den Optimie-
rungsalgorithmus neue Parametersa¨tze zu generieren. Dies kann beispielsweise auf der Basis
der Mutation und Rekombination bereits berechneter Parametersa¨tze (genetischer Algorithmus)
oder auf Grund von lokalen, linearen oder quadratischen Modellen der Zielfunktion und daraus
abgeleiteten, verbesserten Parametersa¨tzen (gradientenbasierter Algorithmus) realisiert werden.
Als Ergebnis erha¨lt man neben allen Parametersa¨tzen und den dazu berechneten Bewertungs-
gro¨ßen auch eine Menge (Pareto-Front) an optimierten Radsa¨tzen bzw. ein einzelnes Optimum,
falls nur eine Zielfunktion betrachtet wird.
Die Implementierung der Abla¨ufe zu Optimierung und Schallberechnung erfolgte in MATLAB.
Es wird eine ANSYS-Parameterdatei generiert und ANSYS fu¨r die Modalanalyse im Batch-
Modus aufgerufen. Die Ru¨ckgabe der Modaldaten, der U -Matrix und der Radmasse erfolgt
wiederum u¨ber Dateien. Es wird hierzu kein Benutzereingriff beno¨tigt.
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6. Berechnung der Schallabstrahlung von
Radsa¨tzen
6.1. Modellierungsstudie zur Berechnung der
Radsatzeigenschwingungen mit finiten Elementen
In diesem Abschnitt wird das Vorgehen bei der Berechnung der Radsatzeigenschwingungen mit
Beispielen und Studien unterlegt. Das Ziel ist die Gewinnung konkreter Berechnungsergebnisse
ebenso wie die U¨berpru¨fung der Modellierungstechniken, insbesondere der Diskretisierung, im
Hinblick auf die Genauigkeit der berechneten Eigenfrequenzen und Eigenschwingformen.
Die FE-Modellierung des Radsatzes in dieser Arbeit dient vor allem zwei Zwecken. Zum einen
soll fu¨r die Berechnung der Rad-Schiene-Interaktion ein mo¨glichst genaues Modell des Radsatzes
vorliegen. Dieses kommt auch zum Einsatz, um in der harmonischen Analyse die Oberfla¨chenver-
schiebung auf Grund der Kontaktkra¨fte zu berechnen, wie sie fu¨r die BEM-Rechnung beno¨tigt
wird. Hier wird ein dreidimensionales FE-Modell beno¨tigt. Zum anderen ist es fu¨r die akustische
Optimierung erforderlich, mit einem zweidimensionalen Modell mit harmonischen Elementen zu
arbeiten, da nur so die erforderliche geringe Rechenzeit realisierbar ist.
Es stellt sich die Frage, inwieweit das zweidimensionale Modell die Dynamik des Radsatzes ab-
bilden kann. Auch fu¨r das dreidimensionale Modell ist zu untersuchen, ob die gewa¨hlte Diskreti-
sierung fein genug und ada¨quat gewa¨hlt ist, um im untersuchten Frequenzbereich die Dynamik
des Ko¨rpers zuverla¨ssig zu berechnen. Folgende Fragen werden untersucht:
– Welche Netzfeinheit ist erforderlich?
– Inwieweit ha¨ngt das Ergebnis vom Elementtyp und den Elementeinstellungen ab?
– Ko¨nnen die Eigenschwingungen auch ada¨quat mit zweidimensionalen Elementen berechnet
werden?
Fu¨r die Kontrolle der Vernetzungsfeinheit bietet es sich an, feiner vernetzte Referenzmodelle zu
erstellen und die Qualita¨t der eigentlichen Berechnungsmodelle dann am Grade der U¨berein-
stimmung der Eigenfrequenzen und Eigenformen zu messen. Genauso kann die Methodik der
zweidimensionalen Modellierung mit Hilfe der dreidimensionalen Modelle verifiziert werden. Hin-
sichtlich der Elementtechnik, z. B. der Art der Massenmatrixassemblierung, kann ein Referenzfall
nur schwer geschaffen werden, da in der Regel die Systemmatrizen immer numerisch durch Gauß-
Integration berechnet werden und so Assemblierungsfehler immer pra¨sent sind. Dennoch kann
eine Abweichung in den Berechnungsergebnissen zwischen verschiedenen Assemblierungstechni-
ken vor allem als Indikator fu¨r die Sensitivita¨t des Modells verwendet werden.
135
6. Berechnung der Schallabstrahlung von Radsa¨tzen
Fu¨r den Vergleich der Eigenformen kann das MAC-Kriterium (Modal Assurance Criterion) nach
[33] angewendet werden. Dieses entspricht der Berechnung der Korrelation zwischen den Eigen-
vektoren. Zusa¨tzlich zu dieser Standard-Technik ko¨nnen problemspezifisch weitere Vergleichs-
kriterien definiert werden. So muss, um die Dynamik des Radsatzes im Kontaktpunkt gut abzu-
bilden, die Verschiebung des Kontaktknotens genau berechnet werden. Zudem ist die U -Matrix
bedeutend fu¨r die Berechnung der Schallabstrahlung, da Abweichungen hier direkt in die be-
rechnete Schallleistung eingehen.
6.1.1. Vernetzung der Radsatzgeometrie
Als Testobjekt wird ein VMS-Radsatz gewa¨hlt, der in Abbildung 6.1 gezeigt wird. Hierbei han-
delt es sich um einen Gu¨terwagenradsatz der GHH-Valdunes-Gruppe, dessen Daten in Tabelle
6.1 zusammengefasst sind, und dessen CAD-Daten [37] mit freundlicher Genehmigung von GHH-
Valdunes genutzt werden konnten.

 
Abbildung 6.1.: Radsatz Bauart VMS
Tabelle 6.1.: Daten zum VMS-Radsatz
Laufkreisdurchmesser neu: 920 mm
Laufkreisdurchmesser abgenutzt: 840 mm
Radsatzlast: 25 t
Der Radsatz weist den fu¨r Gu¨terwagenradsa¨tze typischen geschwungenen Radsteg auf und ist
von Details wie der O¨lbohrung in der Nabe und den Befestigungsbohrungen fu¨r den Radsatz-
lagerdeckel abgesehen rotationssymmetrisch. So ist eine Modellierung mit axialsymmetrischen
finiten Elementen ohne gro¨ßere geometrische Vereinfachungen mo¨glich. Es wird im Falle der
dreidimensionalen Modellierung stets ein halber Radsatz modelliert, wobei die Symmetrieebene
die Schnittebene der Rotationsachse mit einer radialen Achse ist, siehe Abbildung 6.1.
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Die Geometrie liegt als CAD-Konstruktion vor und besitzt an verschiedenen Stellen kleine Run-
dungsradien und andere Details, die sich im CAD-Modell in Form sehr schmaler Fla¨chen bzw.
sehr kurzer Kanten zeigten. Wird das Modell so vernetzt, entsteht an diesen Stellen eine Viel-
zahl sehr kleiner Elemente, die fu¨r die Abbildung der Dynamik des Radsatzes nicht beno¨tigt
werden. Die Geometrie muss hier vereinfacht werden, damit eine gleichma¨ßige Vernetzung des
Ko¨rpers mo¨glich ist. In den Diplomarbeiten von Han [40] und von der Weth [132] wird die-
ses Problem durch Anwendung von CAD-Techniken behoben. Die Radsatzkontur wird jeweils
im CAD-Programm vereinfacht. Von der Weth skizziert Teile der Kontur neu und la¨sst dabei
Details und kleine Radien weg. Han verwendet dazu ein Feature-Erkennungstool. Beide Me-
thoden verursachen einen großen Bearbeitungsaufwand im CAD-Programm und erfordern den
weitreichenden manuellen Eingriff in die Geometrie bis hin zur Neukonstruktion.
In dieser Arbeit wird ein anderer Weg gewa¨hlt. Im FE-Programm wird die CAD-Datei impor-
tiert und die kleinen Fla¨chen und Kanten werden beseitigt, indem man sie mit angrenzenden
Geometrieelementen verbindet. Das Resultat ist, dass die Punkte, welche zwei Linien trennten
oder die Linie zwischen zwei Fla¨chen nach der Verbindung nicht mehr vernetzt werden mu¨ssen,
sondern das Vernetzungsprogramm frei auf der verbundenen Fla¨che oder Linie die Orte der
Netzknoten festlegen kann. Ist die Fla¨che gro¨ßer als die vorgegebene Elementgro¨ße, so kann sie
mit einem gleichma¨ßigen FE-Netz versehen werden. Nach der Vernetzung ist zu pru¨fen, wie
gut die Geometrie durch die Elementierung approximiert wurde, da fehlerhafte Resultate nicht
auszuschließen sind, wenn kleine geometrische Details mit großen Elementen vernetzt werden.
Abbildung C.3 zeigt die Kontur des Rades, wie sie sich fu¨r verschiedene Vernetzungen ergibt.
Auf die Details zu den Versuchen A1 bis B2, wird in Abschnitt 6.1.2 na¨her eingegangen. Es sei
hier vorweggenommen, dass die augenscheinlich geringe Abweichung der Konturen sich fu¨r die
strukturdynamische Simulation als unerheblich herausgestellt hat. Somit sind die hier gezeigten
Konturabweichungen alle als akzeptabel einzustufen.
Abbildung 6.2.: In ANSYS Workbench erstelltes Netz fu¨r den VMS-Radsatz
Neben der geometrischen Vereinfachung ist es außerdem sinnvoll, die Geometrie des Radsatzes
in Teilvolumina zu zerlegen, die leicht zu vernetzen sind. So kann erreicht werden, dass re-
gelma¨ßige Netze in speziellen Bereichen des Radsatzes entstehen. In Abbildung 6.2 wird diese
Aufteilung sowie das erstellte Netz fu¨r den Beispielradsatz gezeigt. Am Radsteg ist beispiels-
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weise eine regelma¨ßige Vernetzung des Querschnitts wu¨nschenswert, um die Elementteilung in
Axial-, Radial- und gegebenenfalls Umfangsrichtung kontrollieren zu ko¨nnen. Bei der Welle kann
durch eine Teilung erreicht werden, dass lange, zylinderfo¨rmige Abschnitte mit einem in axialer
Richtung gleichma¨ßigen Netz versehen werden. Alle u¨brigen Teilvolumina besitzen eine unre-
gelma¨ßige Querschnittsfla¨che. Hier wird keine weitere Unterteilung vorgesehen, auch wenn dies
mo¨glich wa¨re. Stattdessen wurde bei der Vernetzung des Radkranzquerschnitts von der Mo¨glich-
keit Gebrauch gemacht, auch Fla¨chen mit mehr als vier Ecken durch spezielle Einstellungen mit
einem strukturierten Netz zu versehen.
Bei allen rotationssymetrischen Ko¨rpern ist es mo¨glich, ein sektorsymmetrisches Netz aufzu-
bauen, indem eine gleichma¨ßige Teilung in Umfangsrichtung vorgegeben wird. Es ist jedoch zu
beachten, dass sektorsymmetrische Netze im Bereich der Rotationsachse sehr kleine Elemente
besitzen. Außerdem laufen auf dieser Achse alle Sektorlinien in einem spitzen Winkel zusam-
men. Bei Verfeinerung des Netzes in Umfangsrichtung wird dieser kleiner, was die Kondition der
Systemmatrizen verschlechtert. Liegt die Rotationsachse im Modell, wie es beim VMS-Rad der
Fall ist, so sollte in diesem Bereich auf ein sektorsymmetrisches Netz verzichtet werden.
6.1.2. Ausfu¨hrung der Studie
Erstellte Modelle
In der Einleitung dieses Abschnitts wurden Fragestellungen hinsichtlich der FE-Modellierung von
Radsa¨tzen formuliert, die im Rahmen einer Studie beantwortet werden sollen. Daher wurden
insgesamt acht FE-Modelle des VMS-Radsatzes erstellt, welche sich hinsichtlich Netzfeinheit,
Dimensionalita¨t und Elementtechnologie unterscheiden.
Zuerst wird als Variante A ein dreidimensionales FE-Modell des Radsatzes aufgebaut. Da-
bei entspricht die Variante A1 dem im Abschnitt 6.1.1 beschriebenen FE-Modell. Es kommen
Solid 186-Elemente mit den Standardeinstellungen zum Einsatz. Dies ist der Elementtyp, mit
dem ANSYS Workbench Volumenko¨rper standardma¨ßig vernetzt, wenn Elementmittenknoten
als Option gewa¨hlt werden. Es wird eine Elementgro¨ße von 8 bis 12mm, vorgesehen. In Bereichen
wie dem Steg werden teils kleinere Elemente verwendet, um eine ausreichende Teilung in axialer
Richtung zu erreichen. Details sind Abbildung 6.2 bzw. Tabelle 6.2 zu entnehmen. Die Modal-
analyse fu¨r das entstandene Modell mit ca. 800 000 Freiheitsgraden ist auf einer Workstation
mit 16GB Hauptspeicher und mindestens zwei Prozessoren in ca. zwei Stunden durchfu¨hrbar,
so dass das Modell mit heutiger Technik gut zu handhaben ist. Dies ist das Standardmodell, wie
es fu¨r die Schallberechnung verwendet wurde.
Es bleibt zu pru¨fen, ob diese Modellierung hinsichtlich der Netzfeinheit angemessen ist. Dazu
wurden bei gleichbleibender Modellierung die Varianten A2 und A3 mit feinerer Vernetzung
erstellt. Zudem wird in der Standardeinstellung der Solid 186-Elemente eine reduzierte Inte-
gration, also eine numerische Gauss-Integration mit einer verringerten Anzahl an Stu¨tzstellen
verwendet. Daher soll gepru¨ft werden, ob dies einen Einfluss auf die Berechnungsergebnisse
hat Dazu wurden aus den Varianten A1 und A3 die Varianten A5 und A6, wobei das Netz
gleichblieb, jedoch die volle Integration gewa¨hlt wurde. Zudem steht das Element Solid 95 zur
Verfu¨gung, welches ebenfalls ein 20 Knoten-Hexaeder-Element ist. Dieses wurde als Variante A4
mit demselben Netz wie A1 getestet.
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Tabelle 6.2.: U¨bersicht der erstellten Radsatzmodelle
Modell Dim. Knoten Elem. Stegteilung Welle Bemerkungen





Dieses Modell entsteht aus
dem Netz von Abbildung
6.2.





Dieses Modell ist ge-
genu¨ber A1 am Steg und
am Radkranz verfeinert.





Dieses Modell ist ge-
genu¨ber A2 in allen
Bereichen stark verfeinert.





Wie A1, jedoch mit
Solid 95-Elementen.





Wie A1, jedoch mit
Solid 186-Elementen und
voller Integration.





Wie A3, jedoch mit
Solid 186-Elementen und
voller Integration.












Wie B1, jedoch wesentlich
feineres Netz.
Bei der Strukturoptimierung kommen zweidimensionale Elemente vom Typ Plane 83 zum Ein-
satz. Daher werden als VarianteB FE-Radsatzmodelle in zwei Dimensionen untersucht. Die
Variante B1 ist dabei a¨hnlich fein vernetzt wie die Variante A1. Durch das Einsparen der Ver-
netzung in Umfangsrichtung in der FE-Modellierung besitzt es nur ca. 4 600 Freiheitsgrade. Die
Vernetzung des Modells und Durchfu¨hrung der Modalanalyse dauerten auf demselben Rechner,
der fu¨r die Variante A1 eingesetzt wurde, nur ca. 30 Sekunden. Damit wird eine Berechnung
von vielen Varianten in einer Optimierungsschleife denkbar. Neben der Frage, ob die Ergebnisse
denen der Modalanalyse mit dreidimensionalen Elementen gleichen, ist auch hier die Frage nach
der Suffizienz der Netzfeinheit zu stellen. Daher wurde das Modell B2 erstellt, welches etwa so
fein vernetzt ist wie die Varianten A3 und A6. Es besitzt ca. 50 000 Freiheitsgrade. Modeller-
stellung und Modalanalyse dauerten mit diesem Modell ca. 90 Sekunden. Tabelle 6.2 listet alle
erzeugten Modelle unter Angabe der wichtigsten Daten auf.
Durchgefu¨hrte Analysen
Fu¨r alle acht Berechnungsmodelle wurde unter mo¨glichst gleichen Bedingungen die numerische
Modalanalyse in ANSYS durchgefu¨hrt. Dabei kam das PCG-Lanczos-Verfahren zum Einsatz.
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Dieses iterative Verfahren macht die Durchfu¨hrung der Modalanalyse auch bei Modellgro¨ßen
mo¨glich, bei denen die Matrixfaktoren direkter Verfahren bereits nicht mehr im Hauptspeicher
des Rechners Platz finden und eine Zwischenspeicherung großer Datenmengen auf der Festplatte
unumga¨nglich ist. Dies ist bei den Modellen A3 und A6 der Fall.
Im Falle der dreidimensionalen Modelle wurden alle Moden im Frequenzbereich von 0 bis ca.
6500Hz berechnet. Es ergaben sich beim VMS-Radsatz 104 Moden. Wegen der Symmetrierand-
bedingung treten Moden mit Durchmesserknoten auf der Radscheibe stets so gedreht auf, dass
der Schwingungsbauch in der Symmetrieebene liegt. Die dazu orthogonale, korrespondierende
Schwingform, bei der in der Symmetrieebene ein Knotendurchmesser liegt, kann nicht auftreten.
Jedoch werden reine Radschwingungen stets fu¨r beide Ra¨der berechnet, so dass beispielsweise




1,2 bei der gleichen Eigenfrequenz auftritt. Alternativ




1,2 mit Gleich- und gegenphasiger Schwingung der beiden
Ra¨der auftreten. Algebraisch besteht jeweils ein zweidimensionaler Eigenraum zum Eigenwert
ω2A1,2 . Von den dazu geho¨rigen zwei Eigenvektoren kann einer frei im Eigenraum gewa¨hlt werden,
der zweite ist durch die Orthogonalita¨t zum ersten definiert. So mu¨ssen, ohne Konsequenzen fu¨r
den Frequenzgang oder die Schwingungsantwort, die Eigenvektoren der reinen Radschwingungen
trotz Normierung nicht u¨bereinstimmen.
Bei den zweidimensionalen Modellen wird die Anzahl der Knotendurchmesser der zu berechnen-
den Schwingformen durch die Harmonische n vorgegeben, die in der Modalanalyse ausgewa¨hlt
wurde. Dabei wird die Analyse nacheinander fu¨r n = 0 bis n = 8 durchgefu¨hrt. Fu¨r die erste
Mode A0,9 mit neun Durchmesserknoten, wurde fu¨r das dreidimensionale Modell eine Eigenfre-
quenz von 6831Hz berechnet. Damit wird diese Schwingform nicht in die Studie einbezogen. Fu¨r
jedes n wird die Anzahl der zu berechnenden Moden so hoch gewa¨hlt, dass jeweils alle Moden
im Frequenzbereich bis u¨ber 6500Hz gefunden werden.
Die Eigenfrequenzen und die U -Matrizen der Radsa¨tze wurden ausgelesen und in ASCII-Dateien
zur Auswertung in Matlab gespeichert. Zusa¨tzlich sollen auch die in der Modalanalyse berech-
neten Eigenvektoren verglichen werden. Wegen der unterschiedlichen FE-Netze ist es zuna¨chst
erforderlich, die Verschiebungsdaten auf einem gemeinsamen Gitter darzustellen.1 Fu¨r die drei-
dimensionalen Radsa¨tze wurde ein einheitliches Messgitter erzeugt, wie es in Abbildung 6.3
gezeigt wird.
Zuerst wurde eine Messfaser definiert, welche in der zx-Ebene den Radsteg von innen nach außen
durchquert. Auf dem Weg von r = 0.1m bis r = 0.46m wurden radial a¨quidistant 60 Messpunk-
te festgelegt. In Umfangsrichtung wurde die Messfaser um die Rotationsachse des Radsatzes
rotiert, wobei der Winkelbereich von −π bis 0 ebenfalls mit 60 Punkten abgetastet wurde. So
entsteht ein Messgitter mit 3600 Messpunkten, welches in jedes der beiden Ra¨der gelegt werden
kann. Bei den zweidimensionalen Modellen kann die Verschiebung nur fu¨r Knoten in der Mo-
dellierungsebene ausgelesen werden. Anschließend wird der Verschiebungsansatz aus Gleichung
5.5 verwendet. Somit stehen die Verschiebungsergebnisse aller untersuchten Eigenformen sowie
die Eigenfrequenzen und die U -Matrizen fu¨r alle untersuchten Modelle auf einem einheitlichen
Gitter zum Vergleich zur Verfu¨gung.
1Zu diesem Zweck kann die APDL-Funktion *MOPER,,,Map genutzt werden, die es erlaubt, Knotenergebnisse
von einem Gitter auf ein anderes zu interpolieren.
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Abbildung 6.3.: Messfaser (links) und Messgitter (rechts) fu¨r das Auslesen der modalen
Verschiebungen
6.1.3. Ergebnisse der Modalanalyse
Die Modellvariante A1 stellt den Radsatz dar, mit dem in den folgenden Abschnitten akustische
Analysen durchgefu¨hrt wurden und der die Grundlage fu¨r die Optimierung bildet. Daher sollen
die Ergebnisse der Modalanalyse hier ausfu¨hrlich dargestellt werden. Dazu wurden in Tabelle 6.3
die Schwingformen des Radsatzes mit den zugeho¨rigen Eigenfrequenzen aufgelistet. Folgende
Moden wurden der Ku¨rze halber in der Liste weggelassen:
– Starrko¨rpermoden
– Moden mit mehr als einem Knotendurchmesser, bei denen Rad zwei dominiert oder die
gegenphasig sind. Diese hatten stets dieselbe Eigenfrequenz wie die korrespondierende,
aufgelistete Mode.
6.1.4. Auswertung der Studie
Zuna¨chst wird der Vergleich der Modelle anhand allgemeiner Kriterien erfolgen, welche fu¨r den
Vergleich von Modaldaten bestehen. Hier wird methodisch nach Koutsovasilis [68] vorgegan-
gen, der im Wesentlichen zwei Kriterien unterscheidet. Zum einen ko¨nnen die Eigenfrequenzen
verglichen werden. Dazu wird deren relative Differenz berechnet:
∆fR =
∣∣∣∣fVgl,i − fRef,jfRef,j
∣∣∣∣ · 100%. (6.1)
Darin sind fRef,j die j-te Eigenfrequenz des Referenz- und fVgl,i die i-te Eigenfrequenz des zu
Vergleichsmodells.
Daru¨ber hinaus ko¨nnen die Eigenvektoren der verschiedenen Modelle korelliert werden. Kout-
sovasilis verwendet hierzu das MAC-Kriterium. Fu¨r zwei Vektoren wird dieses folgendermaßen
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Tabelle 6.3.: Eigenschwingformen des VMS-Radsatzes, Variante A1
Nr. Frequenz Bezeichn. Nr. Frequenz Bezeichn. Nr. Frequenz Bezeichn.
4 89 Hz A−0,1 +B2 29 2130 Hz A
−
1,1 +B6 59 4193 Hz A
1
1,4
5 153 Hz A+0,1 +B3 30 2141 Hz A
+
2,0 + L2 61 4228 Hz R
1
0,6
6 293 Hz A−1,1 +B2 31 2277 Hz A
−
2,0 + L1 63 4295 Hz A
−
4,1 +B10
7 330 Hz A−0,0 + L1 33 2353 Hz R
1
0,4 65 4334 Hz T
1
1,1
8 399 Hz A10,2 34 2463 Hz A
+
1,2 67 4571 Hz A
1
2,4
10 512 Hz A+1,0 + L0 36 2505 Hz A
+
2,0 + L2 68 4788 Hz A
1
0,7
11 587 Hz A+1,1 +B3 37 2560 Hz A
+
2,1 +B7 71 4949 Hz A
+
1,5
12 954 Hz A−1,1 +B4 38 2607 Hz A
−
2,1 +B8 73 5110 Hz T
−
1,0 +B11
13 1004 Hz A−1,0 + L1 40 2726 Hz A
+
3,0 + L2 75 5270 Hz R
1
0,7
14 1041 Hz A10,3 41 2769 Hz A
+
3,1 +B7 76 5407 Hz A
−
4,0 + L5
16 1072 Hz R20,2 42 2799 Hz A
1
0,5 77 5439 Hz T
+
2,0 +B8
18 1085 Hz A+1,1 +B1 44 2964 Hz A
−
3,1 +B8 78 5457 Hz A
1
2,5
19 1121 Hz A−2,1 +B2 45 2998 Hz R
−
1,1 +B7 80 5556 Hz T
−
2,0 +B9
20 1470 Hz R−1,1 +B5 47 3189 Hz A
1
2,2 81 5703 Hz R
1
1,2
21 1590 Hz A+2,0 + L0 48 3199 Hz A
−
2,1 +B8 83 5715 Hz A
1
1,6
23 1600 Hz R10,3 49 3246 Hz R
1
0,5 85 5807 Hz A
1
0,8
24 1643 Hz A−1,1 +B6 51 3360 Hz A
1
1,3 87 5976 Hz A
+
4,0 + L6
25 1687 Hz A−2,0 + L1 53 3608 Hz A
+
2,1 +B9 88 6033 Hz T
1
2,2
26 1689 Hz A+1,1 +B5 55 3780 Hz A
+
0,6 90 6192 Hz A
−
4,1 +B10
27 1870 Hz A+0,4 56 3813 Hz A
1







· 100% = cos2(∠(u¯, v¯)). (6.2)
Sind u¯ und v¯ ungleich Null und linear abha¨ngig, so ergibt sich der ho¨chste MAC-Wert von
100%, da der Winkel zwischen den Vektoren dann 0 bzw. 180 Grad betra¨gt. Je mehr u¯ und v¯
in der Richtung voneinander abweichen, desto geringer wird der MAC-Wert. Bei orthogonalen
Vektoren ergibt sich ein Wert Null. Nach Koutsovasilis besteht zufriedenstellende U¨bereinstim-
mung bis zu einem MAC-Wert von 80%. Ewins fu¨hrt in [33] ebenfalls dieses Kriterium ein und
nennt eine Grenze von 90% fu¨r gut korrelierte Moden. Koutsovasilis setzt das MAC-Kriterium
ein, um die Eigenformen von reduzierten Modellen mit denen der Ausgangsmodelle zu verglei-
chen, wa¨hrend bei Ewins der Vergleich von berechneten und gemessenen Eigenschwingungen
im Vordergrund steht. Hier ist eine perfekte Korrelation schon durch die begrenzte Messge-
nauigkeit ausgeschlossen. Im dieser Studie hingegen ist die gro¨ßte Quelle von Abweichungen
die FE-Modellierung selbst. Daru¨ber hinaus sind Daten fu¨r ein sehr dichtes Messnetz ausgelesen
worden, dessen Knoten zwischen den Varianten vo¨llig u¨bereinstimmen. Daher sind im gegebenen
Fall strengere Maßsta¨be an den MAC-Wert, beispielsweise ein Wert von 95%, zu setzen.
Koutsovasilis vergleicht bei reduzierten Modellen stets alle Eigenformen paarweise miteinander,
so dass er bei n Eigenformen Matrizen der Gro¨ße n×n fu¨r das MAC-Kriterium bzw. die relative
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Abweichung der Eigenfrequenzen erha¨lt. Anhand dieser Matrizen erfolgt dann die Zuordnung
korrespondierender Moden der zu vergleichenden Modelle. Hier wird ein anderer Weg gewa¨hlt.
Die Eigenformen wurden nach dem Schema aus Abschnitt 4.4.2 klassifiziert und so zugeordnet.
Somit ist schon vorab klar, welche Moden korrespondieren, was die Darstellung der Ergebnisse
vereinfacht. Es wurden insgesamt 43 Moden ausgewa¨hlt, wobei von den doppelt auftretenden
Radmoden stets entweder die gleichphasige Mode oder diejenige, bei der Rad eins dominiert,
gewa¨hlt wurde. Damit sind nahezu alle Eigenformen mit Eigenfrequenzen unter 6000Hz in den
Vergleich einbezogen worden.
Die ausgewa¨hlten Moden sowie die Ergebnisse des Vergleichs sind Abbildung 6.4 zu entnehmen.
Als Referenz fu¨r den Vergleich dient stets Variante A6, da dies das am feinsten vernetzte Modell
ist und zudem die Systemmatrizen mit der vollen numerischen Integrationsordnung berechnet
wurden. Es werden der U¨bersicht halber nur die Ergebnisse der Varianten A1, A4, B1 und B2
dargestellt.
Beim Vergleich der Eigenfrequenzen fa¨llt zuna¨chst auf, dass die relative Differenz der Eigenfre-
quenzen stets unter 0.5% lag. Damit konnten die Eigenfrequenzen mit allen erstellten Modellen
in einer zufriedenstellenden Genauigkeit berechnet werden. Die gro¨ßten Abweichungen ergeben
sich bei Variante A4, bei der die Solid 95-Elemente zum Einsatz kamen. Selbst mit den zwei-
dimensionalen Elementen lagen die berechneten Eigenfrequenzen na¨her an der Referenz. Die
Verwendung des Elementtyps Solid 95 scheint folglich keinen Vorteil zu haben. Die gro¨ßten
Abweichungen traten bei allen Modellen bei den Ax,1-Moden mit fu¨nf oder mehr Schwingungs-
knoten in der Welle auf. Bei den zweidimensionalen Modellen zeigt sich, dass Variante B2 mit
dem feineren Netz stets etwas na¨her an der Referenz liegt als Variante B1. Jedoch kann mit
diesen sehr geringen Unterschieden der Einsatz der wesentlich ho¨heren Modelldimension nicht
gerechtfertigt werden.
Beim Vergleich der MAC-Werte ergaben sich fu¨r alle Modelle und Schwingformen stets U¨ber-
einstimmungen von mindestens 97 Prozent. Die Ergebnisse der dreidimensionalen Modelle, auch
der in der Abbildung nicht beru¨cksichtigten, liegen sogar stets u¨ber 99.5 Prozent. Somit konn-
ten an diesen Kriterien gemessen mit allen dreidimensionalen Modellen mit großer Genauigkeit
dieselben Ergebnisse erzielt werden. Die Korrelation der Eigenvektoren der zweidimensionalen
Modelle mit der Referenz ist etwas geringer bei 97 Prozent oder mehr. Die Variante B2 konnte
keine bessere Korrelation erreichen als Variante B1. So muss die Abweichung eher als Folge
der unterschiedlichen Modellierung interpretiert werden und scheint nicht in der Netzdichte be-
gru¨ndet zu sein.
Die Korrelation wird mit steigender Anzahl an Durchmesserknoten bzw. generell bei steigender
Eigenfrequenz in den Modengruppen etwas kleiner. Dies kann der Tendenz geschuldet sein,
dass Schwingformen mit ho¨herer Eigenfrequenz tendenziell kurzwelligere Verformungsverla¨ufe
ausbilden, wie sich an der steigenden Anzahl an Kreis-, Durchmesser- oder Wellenknoten zeigt.
Diese ko¨nnen auf dem FE-Netz schlechter approximiert werden.
Das Fazit dieses allgemein gehaltenen Vergleichs der Ergebnisse der Modalanalyse ist, dass alle
untersuchten Varianten die Strukturdynamik mit sehr guter U¨bereinstimmung abbilden. Hervor-
zuheben ist, dass sowohl im zwei- als auch im dreidimensionalen Fall die Erho¨hung der Netzdichte
keine signifikanten Vera¨nderungen in den Ergebnissen brachte. Somit ko¨nnen die jeweils gro¨be-
ren Modelle A1 und B1 als hinreichend fein vernetzt betrachtet werden. Des Weiteren wurde
gezeigt, dass die Modellierung des Radsatzes mit zweidimensionalen, harmonischen Elementen
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Abbildung 6.4.: ∆fR und MAC-Kriterium zum Vergleich der Eigenfrequenzen und Eigenformen
fu¨r verschiedene FE-Modelle des VMS-Radsatzes bzgl. Modell A6
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mit guter Genauigkeit dieselben Ergebnisse liefert wie die volle dreidimensionale Modellierung.
Das ist bemerkenswert, da der Berechnungsaufwand etwa um den Faktor 100 geringer ist.
6.1.5. Vertiefende Untersuchung zur FE-Studie
In Abschnitt 6.1.4 wurden die Ergebnisse der Modalanalyse fu¨r die Versuchsvarianten nach
allgemeinen Kriterien verglichen und es wurde eine sehr gute U¨bereinstimmung gefunden. Jedoch
sind weitere Vergleiche no¨tig, um die Modelle bezu¨glich ihrer Eignung fu¨r die Prognose der
Schallabstrahlung eines Radsatzes zu bewerten. So genu¨gt es nicht, die Eigenformen hinsichtlich
ihrer Korrelation zu vergleichen, sondern es mu¨ssen auch die Amplituden der Eigenschwingungen
u¨bereinstimmen, da stets die Massennormierung fu¨r die Eigenvektoren gewa¨hlt wird und somit
eine modale Masse von 1 kg fu¨r jede Mode vorliegt. Wie bereits erwa¨hnt, stimmen die Moden
aber wegen der mehrdimensionalen Eigenra¨ume nicht u¨berein. Moden aus demselben Eigenraum
ko¨nnen in verschiedenen Linearkombinationen vorliegen.
Ist die Schwingung des Radsatzes berechnet, so besteht der na¨chste Schritt in der Berechnung
der Schallabstrahlung. Dies bedeutet im Falle der akustischen Optimierung, dass die Ko¨rper-
schallleistung mit Hilfe der U -Matrix des Radsatzes berechnet wird. Aus denselben Gru¨nden
wie fu¨r die modalen Verschiebungen, kann die U -Matrix zwischen den Modellen nicht direkt
verglichen werden.
Die genannten Probleme ko¨nnen umgangen werden, indem nicht modale Verschiebungen sondern
Frequenzga¨nge verglichen werden, in denen die Dynamik aller oder vieler Eigenschwingformen
zusammengefasst ist. Es mu¨ssen sich die Frequenzga¨nge der korrespondierenden, orthogonalen
Moden fu¨r jede Variante so u¨berlagern, dass immer derselbe Frequenzgang fu¨r den Radsatz
berechnet wird. Ebenso muss die Ko¨rperschallleistung bei Anregung mit einer Kraft fu¨r alle
Modelle u¨bereinstimmen. Im Rad-Schiene-Kontakt sind nach [124] vor allem die axialen und
vertikalen Kontaktkra¨fte entscheidend. Daher wird im Kontaktpunkt des Rades in axialer bzw.
vertikaler Richtung eine Einheitskraft u¨ber den Frequenzbereich von 0 bis 6 kHz angewendet
und die resultierende Verschiebung und Ko¨rperschallleistung berechnet.
Als Anregungs- und Antwortpunkt fu¨r den Frequenzgang wird der Kontaktpunkt bei z = 0.75m
in der Messkreisebene auf der Radlauﬄa¨che gewa¨hlt. Die modale Da¨mpfung ξi wurde fu¨r alle
Versuchsvarianten und alle Eigenschwingformen auf ξi = 10
−4 festgelegt. Abbildung 6.5 zeigt
den Frequenzgang des Radsatzes bei Anregung und Antwort in axialer Richtung. Sowohl in der
Amplitude wie auch in der Phasenlage findet sich eine gute U¨bereinstimmung der Frequenzga¨nge
fu¨r die verschiedenen Versuchsvarianten.
Der U¨bersichtlichkeit halber wurden nur die Ergebnisse dreier Varianten und nur der axiale
Frequenzgang abgebildet, die U¨bereinstimmung bei den anderen Varianten und Koordinaten-
richtungen war von derselben Gu¨te. Die radialen Frequenzga¨nge weichen sogar noch etwas weni-
ger voneinander ab, da die Eigenfrequenzen, siehe Abbildung 6.4, fu¨r die radialen Eigenformen
besser u¨bereinstimmten als die axialen.
Die Modelle A1 und B1 stellen das drei- bzw. zweidimensionale Referenzmodell dar. Damit ist
gemeint, dass sie als Arbeitsmodelle aufgebaut und fu¨r die nachfolgenden Schallberechnungen
zum Einsatz gebracht wurden. Sie stellen hinsichtlich der Netzfeinheit und Modellierungstechnik
die Empfehlung dar, die in dieser Arbeit abgegeben werden soll, da sie nach dem heutigen Stand
der Rechentechnik nicht zu aufwendig aufgebaut sind, und dennoch, nach den bisher erzielten
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Ergebnissen der Modellierungsstudie, die Dynamik des Radsatzes sehr gut wiedergeben. Mit
beiden Modellen wurde ein nahezu identischer Frequenzgang berechnet. Dieser konnte auch von
den Ergebnissen der feiner vernetzten Modelle A6 und B2 besta¨tigt werden. Das bedeutet auch,
dass die zweidimensionalen Modelle die Radsatzdynamik in vollem Maße abbilden ko¨nnen, und
im Falle rotationssymmetrischer Teile keine Nachteile in der Modellierungsgenauigkeit mit sich
bringen.
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Abbildung 6.5.: Verschiebungsfrequenzgang in axialer Richtung fu¨r ausgewa¨hlte Versuchsvari-
anten
Zum Vergleich der akustischen Ergebnisse wurde fu¨r eine harmonische Kraft von 1N im Kon-
taktpunkt in axialer bzw. radialer Richtung die Ko¨rperschallleistung berechnet. Das Ergebnis
ist ein akustischer Frequenzgang des Radsatzes, der Aussagen zur akustischen Wirksamkeit der
einzelnen Moden zula¨sst. Er kann als U¨bertragungsfaktor zwischen Anregung und Antwort, hier
der Ko¨rperschallleistung verstanden werden. Sie ist nur gu¨ltig fu¨r die betrachtete Anregung, hier
die Kraftanregung im Kontaktpunkt. Es wurde die Interaktion mit der Schiene nicht betrachtet,
so dass sich im gekoppelten Rad-Schiene-System ein anderes Bild ergeben ko¨nnte. Da dieser Un-
terschied interessant erscheint, wird jedoch auch an dieser Stelle ausfu¨hrlich auf den akustischen
Frequenzgang eingegangen.
Abbildung 6.6 zeigt die genannten akustischen Frequenzga¨nge fu¨r axiale und radiale Krafteinwir-
kung von 1N. Zuna¨chst ist zu erkennen, dass die Versuchsvarianten alle einen nahezu identischen
akustischen Frequenzgang besitzen. Damit ist die methodische Absicherung hinsichtlich der FE-
Modellierung abgeschlossen. Es konnte besta¨tigt werden, dass die gewa¨hlten Referenzmodelle
A1 und B1 hinreichend fein vernetzt sind und methodisch hinsichtlich der untersuchten Krite-
rien keine Ma¨ngel aufweisen. Es ist zu beachten, dass die Methoden, mit denen die U -Matrix
fu¨r zwei- bzw. dreidimensionale Modelle berechnet wird, vollsta¨ndig verschieden sind. Insofern
ist die U¨bereinstimmung der Ergebnisse eine Besta¨tigung fu¨r die in Abschnitt 5 entwickelten
und implementierten Methoden zur Ko¨rperschallleistungsberechnung. Da die akustischen Fre-
quenzga¨nge das Endergebnis der FE-Modellierung darstellen, wurden fu¨r Abbildung 6.7 Terz-
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Abbildung 6.6.: Ko¨rperschallleistung ausgewa¨hlter Versuchsvarianten bei einer Kraft von einem
Newton
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spektren der Ko¨rperschallleistung berechnet, die einen quantitativen Vergleich der Ko¨rperschall-
leistung ermo¨glichen. Fu¨r den Vergleich wird wieder Versuch A6 als Referenz herangezogen. Die
Ergebnisse von Versuch A6 sind bis auf eine Differenz von 0.0001 dB dieselben wie bei Versuch
A3. Die Abweichungen der Versuche A1 und B1 zur Referenz sind gro¨ßer. In der 100Hz-Terz
trat fu¨r A1 eine Abweichung von 0.36 dB und fu¨r Variante A2 eine Abweichung von 0.45 dB
auf, in der 125Hz-Terz waren es 0.2 dB bzw. 0.29 dB. Bei den akustischen Berechnungen wird
die Schallabstrahlung ab einer Frequenz von 200Hz berechnet. Damit entfallen die Terzen mit
den großen Abweichungen in der akustischen Optimierung. In allen anderen Terzen waren die






































































































































Abbildung 6.7.: Terzspektrum der Ko¨rperschallleistung bei einer Anregungskraft von einem
Newton
6.1.6. Bewertung des akustischen Frequenzganges
Die in diesem Abschnitt besprochenen akustischen Gro¨ßen sind ausschließlich auf Basis struk-
turdynamischer Berechnungen ermittelt worden. Um von der so gewonnenen Ko¨rperschallleis-
tung auf die abgestrahlte Schallleistung zu schließen, ist die Kenntnis des Abstrahlgrades no¨tig.
Dennoch ermo¨glichen der akustische Frequenzgang des Radsatzes und dessen Terzspektren Aus-
sagen u¨ber die den Radsatz als Schallquelle, da sie die Quellwirkung der schwingenden Oberfla¨che
quantifizieren.
Sowohl die Terzspektren aus Abbildung 6.7 als auch die Schmalbandspektren aus Abbildung
6.6 zeigen, dass eine radial angreifende Erregerkraft beinahe ebenso große akustische Wirkung
zeigen kann wie eine gleich große axiale Erregerkraft. Bei radialer Anregung leisten die radi-
al dominierten Moden den Hauptbeitrag zur Ko¨rperschallleistung. Die Fla¨che mit dem gro¨ßten
Schwingungshub ist bei diesen Schwingformen die Lauﬄa¨che bzw. die Radkranzunterseite, deren
Normalenvektoren in radiale Richtung zeigen. In seinen Arbeiten [107, 108] schenkte Stu¨wing
diesen Moden weniger Beachtung als den axialen Moden. Da auch er die Erregerkraft im Rad-
Schiene-Kontakt als radial wirkend modelliert, wurde die akustische Relevanz der radialen Mo-
den somit unterbewertet. Thompson legt in [124] dar, wie die abstrahlende Fla¨che der radialen
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Moden zu berechnen ist, wobei die Lauﬄa¨che und auch die Fla¨che unter dem Radkranz beru¨ck-
sichtigt werden. Damit tra¨gt das TWINS-Modell den radialen und axialen Moden in gleicher
Weise Rechnung.
Abbildung 6.6 zeigt aber auch, dass bei radialer Anregung Moden wie die A0,6, A1,2 oder A1,3
ebenfalls signifikante Beitra¨ge zur Ko¨rperschallleistung liefern. Das ist damit zu erkla¨ren, dass die
axialen Moden in Folge des gekru¨mmten und außermittig gelegenen Radstegs radiale Amplituden
aufweisen, die sie empfindlich gegen radialen Kraftangriff machen. Dieser Effekt ko¨nnte sich im
Falle der kinematischen Anregung durch die Rauheit sogar versta¨rken. Dieselben Aussagen gelten
auch fu¨r den akustischen Frequenzgang bei axialer Krafteinwirkung, wobei hier die radialen
Moden auch signifikante Beitra¨ge liefern.
Es zeigt sich weiter, dass die Ko¨rperschallleistung in einer Terz in engem Zusammenhang zur
Modendichte in dieser Terz steht. So ist beispielsweise der niedrige Pegel in der 500- 630 und
800Hz-Terz mit einem Blick in Abbildung 6.6 zu erkla¨ren. Hier zeigen sich im genannten Fre-
quenzbereich nur wenige Eigenformen mit nennenswerter Ko¨rperschallleistung. Der besonders
hohe Pegel in der 1000Hz-Terz bei axialer Anregung ist durch die Moden A0,3 und R0,2 zu
erkla¨ren.
In Abschnitt 4.4.4 wurde beschrieben, wie die Ko¨rperschallleistung auf die Wirkung einzelner
Moden zuru¨ckgefu¨hrt werden kann. Um die Aussagen u¨ber die akustische Wirksamkeit der
Moden genauer zu beziffern, wurde von dieser Methodik Gebrauch gemacht. Die Abbildungen
6.8 und 6.9 zeigen nach Terzen aufgeschlu¨sselt, welche Moden in dem jeweiligen Frequenzbereich
die gro¨ßten Anteile zur Ko¨rperschallleistung liefern. Es wurden jeweils die fu¨nf Moden mit den
gro¨ßten Beitra¨gen aufgelistet.
Mit Starr1 bis Starr3 wurden die drei auftretenden Starrko¨rpereigenformen bezeichnet. Diese
liefern bei niedrigen Frequenzen den gro¨ßten Beitrag zum Ko¨rperschall. Bei radialer Anregung
dominieren sie bis 250Hz die Schallabstrahlung, bei axialer Anregung ko¨nnen sie nur in der
63Hz-Terz einen signifikanten Beitrag leisten, da die niedrigste axiale Eigenfrequenz des Rad-
satzes bei ca. 90Hz liegt. Da die radialen Moden erst bei Eigenfrequenzen ab 1072Hz auftreten,
ist auch die Gesamtabstrahlung bei axialer Anregung im Frequenzbereich bis 1000Hz gro¨ßer
als bei radialer Anregung. Erst bei Frequenzen ab 800Hz sind die radialen Eigenschwingformen
des Radsatzes bei radialer Kraftanregung effektiver als die axialen. Jedoch dominiert jede R0,x-
Eigenform die Schallabstrahlung um ihre jeweilige Eigenfrequenz, so dass diese als akustisch
sehr effektiv einzustufen sind.
Die Schallabstrahlung bei axialer Anregung wird von den A0,x-Moden dominiert, wenn ihre
Eigenfrequenz in der betreffenden Terz liegt. Sonst kommen vor allem axiale Moden zur Wirkung,
welche mit Wellenschwingungen gekoppelt sind, beispielsweise die Ax,1 + By-Moden und die
Ax,0 + Ly-Moden. Dahingegen spielen Ax,y-Moden mit x > 0 und y > 1, also reine Radmoden
mit Kreisknoten, nur eine untergeordnete Rolle. Lediglich in der 3150Hz-Terz dominieren solche
Moden, na¨mlich die A2,2 und die A1,3. An dem vergleichsweise niedrigen Pegel von unter 80 dB
zeigt sich, dass diese Dominanz vor allem dem Fehlen akustisch effektiverer Moden in diesem
Frequenzbereich geschuldet ist. Der Grund fu¨r die geringe akustische Effektivita¨t dieser Moden
ist, dass sich ein Kreisknoten der Schwingung nahe dem Anregungspunkt befindet, und so im
Anregungspunkt nur eine geringe Amplitude der modalen Verschiebung vorliegt. Daher kann
durch die Erregerkraft keine effektive Anregung erfolgen.
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Abbildung 6.8.: Anteile der Moden an der Ko¨rperschallleistung fu¨r radiale Anregung mit einem
Newton
150
6.1. Modellierungsstudie zur Berechnung der Radsatzeigenschwingungen mit finiten Elementen































$ %$í %$ 
6WDUU
$í /
   
:.6>G%UHS:@
+]í7HU]









































$í $ $í %$ /$ 
   
:.6>G%UHS:@
+]í7HU]












$ 5 $ $ $ 
Abbildung 6.9.: Anteile der Moden an der Ko¨rperschallleistung fu¨r axiale Anregung mit einem
Newton
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Bei der Bewertung der akustischen Effektivita¨t darf nicht vergessen werden, dass die berech-
neten Werte nur fu¨r den betrachteten Anregungsmechanismus gu¨ltig sind. Hier wurde reine
Krafterregung im Kontaktpunkt gewa¨hlt. Im Rad-Schiene-Kontakt liegt ein anderer Anregungs-
mechanismus vor, bei dem nicht eine Kraft sondern ein Verschiebungsweg vorgegeben ist. Sind in
einem Frequenzbereich keine Eigenfrequenzen vorhanden, so kann das bedeuten, dass die Kon-
taktkraft gro¨ßer wird, um trotz der geringen Rezeptanz den vorgegebenen Verschiebungsweg zu
bewirken. Daher ist zu erwarten, dass die A1,x-Moden im Falle der Anregung im Rad-Schiene-
Kontakt akustisch effektiver sind. Untersuchungen zur Schallabstrahlung bei Rauheitsanregung
werden in den folgenden Abschnitten diese Frage beleuchten.
6.1.7. Schlussfolgerungen aus der Modellierungsstudie
In diesem Abschnitt wurde die Entwicklung und Berechnung von FE-Modellen fu¨r einen Gu¨ter-
wagenradsatz dokumentiert. Durch den Vergleich verschiedener FE-Modelle, denen dieselbe Rad-
satzgeometrie zu Grunde liegt, sollte die Modellierung hinsichtlich ihrer Genauigkeit beleuchtet
werden. Neben den dreidimensionalen FE-Modellen wurden auch zweidimensionale FE-Modelle
des Radsatzes untersucht, bei denen der Verschiebungsverlauf in Umfangsrichtung durch harmo-
nische Funktionen gegeben ist. Diese erlauben eine einfachere, zweidimensionale Modellierung,
verku¨rzen die Berechnungszeit maßgeblich und ermo¨glichen so den Einsatz der FEM in der al-
gorithmischen akustischen Optimierung. Jedoch ist zur akustischen Auswertung der Ergebnisse
ein aufwendigeres Verfahren notwendig als im dreidimensionalen Fall. Daher hat diese Studie
auch die Funktion, den Autor wie den Leser von der Korrektheit der zweidimensionalen Berech-
nungsmethoden zu u¨berzeugen.
Es sei an dieser Stelle nicht verschwiegen, dass die in dieser Studie erreichten U¨bereinstimmun-
gen in den Ergebnissen erst mo¨glich waren, nachdem die Ursachen zahlreicher Abweichungen
identifiziert und beseitigt waren. Beim Vergleich der Eigenfrequenzen zwischen zwei- und dreidi-
mensionalen Modellen gab es zuna¨chst einige Eigenfrequenzen, welche wesentlich sta¨rker vonein-
ander abwichen, wa¨hrend die meisten Eigenfrequenzen jedoch gut zusammen passten. Etwa jede
fu¨nfte Eigenform war davon betroffen. Als Grund stellte sich eine leicht abweichende Geometrie
heraus. So war der Radkranz bei den dreidimensionalen Modellen ca. 1mm dicker. Nachdem der
Fehler behoben war, zeigte sich die dokumentierte gute U¨bereinstimmung.
Beim MAC-Kriterium lieferten die Verschiebungen in Umfangsrichtung zuna¨chst sehr schlechte
Ergebnisse. Als Grund stellte sich die Anwendung des set-Komandos heraus, mit dem der ak-
tuelle Lastfall ausgewa¨hlt wird. Gibt man nur set,loadstep,substep an, so wird automatisch
ein Auswertewinkel von 0Grad eingestellt. Damit sind die Verschiebungen in Umfangrichtung
wegen der Symmetriebedingung Null. Auch mit set,loadstep,substep,,,,90 konnte kein zu-
friedenstellendes Ergebnis erzielt werden. Die Selektion des Winkels muss abgestellt werden
durch SET,step,substep,,,,NONE. Dann werden die echten Fourier-Koeffizienten als Knoten-
ergebnisse ausgelesen.
Bei der Berechnung der Ko¨rperschallleistung zeigte sich, dass die Skalierungsfaktoren fu¨r Knoten-
verschiebung und U -Matrix im zweidimensionalen Fall von der Anzahl der Durchmesserknoten
abha¨ngen. Nur wenn man das beru¨cksichtigt, ko¨nnen fu¨r alle Moden die richtigen Verschie-
bungen und die richtige Schallleistung berechnet werden. Die anzuwendenden Faktoren sind in
Abschnitt B.2 dokumentiert und mu¨ssen beachtet werden.
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Im Zuge der Studie ist es gelungen, die empfohlene Simulationsmethodik zu korrigieren und
zu verifizieren. Die erstellten Modelle lieferten hinsichtlich Eigenfrequenzen, Eigenformen, aber
auch bezu¨glich des akustischen und mechanischen Frequenzganges sehr gut u¨bereinstimmende
Ergebnisse. Damit wird der Schluss zugelassen, dass bereits die Referenzmodelle A1 und B1
aus Genauigkeitsgesichtspunkten dem Problem angemessen sind. Insbesondere lassen sich mit
den zweidimensionalen Modellen die Ergebnisse der dreidimensionalen Analyse sehr genau re-
produzieren. Daher bringt ihr Einsatz in der akustischen Optimierung kaum Abstriche in der
Berechnungsgenauigkeit mit sich.
6.2. Berechnung von Schwingung und Ko¨rperschall im
Rad-Schiene-System
Wa¨hrend im letzten Abschnitt der Radsatz selbst und seine Modellierung im Mittelpunkt stan-
den, wird nun die Interaktion der Komponenten Rad, Schiene und Kontakt nach dem Modell von
Gleichung 4.11 betrachtet, wobei die Anregung kinematisch durch Rauheit erfolgt. Ziel ist es, ein
tieferes Versta¨ndnis der Effekte dieser Interaktion zu gewinnen, konkrete Berechnungsergebnisse
fu¨r Schwingung und Schall zu erzielen, den Effekt verschiedener Parameter wie Radverschleiss
und Radrotation auf die Schwingung und Schallabstrahlung zu untersuchen sowie Ansatzpunkte
fu¨r die Optimierung zu finden. Fragen, die aufgegriffen werden, sind beispielsweise, welche Mo-
den den gro¨ßten Anteil an der Schallabstrahlung des Rades besitzen oder ob eine Versteifung


















































Abbildung 6.10.: Gleisabklingrate des Schienenmodells im Vergleich zur TSI-Grenzkurve
6.2.1. Parameter fu¨r die Interaktionsrechnung
Die Modelle der Komponenten Radsatz, Schiene und Kontakt besitzen zahlreiche Parameter,
die sich als Material-, Geometrie-, Umgebungs- oder Systemgro¨ßen klassifizieren lassen. Eine
Zusammenfassung der gewa¨hlten Parameter gibt Tabelle C.3. Die Grundsituation ist die einer
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Abbildung 6.11.: Skizze zum vereinfachten vertikalen Interaktionsmodell
akustischen Testfahrt. Der Gu¨terzug weist eine Fahrgeschwindigkeit von 100 kmh und eine Radlast
von 3.4Tonnen auf. Damit besitzt der gesamte Wagen im Falle eines Vierachsers eine Masse von
ca. 27Tonnen, was sein Leergewicht nur wenig u¨bersteigt. Es wird ein TSI-Gleis gewa¨hlt. Dies
bedeutet fu¨r die Schiene, dass die Gleisabklingrate oberhalb der TSI-Normkurve liegen muss.
Dies ist der Fall, wie sich in Abbildung 6.10 zeigt. Die TSI versucht mit dieser Normung sicher
zu stellen, dass der gro¨ßte Beitrag zur Schallabstrahlung vom Rad ausgeht. Es wird sowohl
Geraden- als auch Kurvenfahrt betrachtet, was sich in der Wahl des statischen Querschlupfes
γ¯yK im Kontaktmodell ausdru¨ckt.
6.2.2. Vorstudie zum Anregungsmechanismus
In den bisher vorgestellten Berechnungen diente stets eine Kraft als Erregergro¨ße fu¨r erzwungene
Schwingungen des Rades. Die Modellierung in Kapitel 4 sieht jedoch eine kinematische Anregung
des gekoppelten Rad-Schiene-Systems durch Rauheit vor. Dadurch ergeben sich entscheidende
Unterschiede in der Anregung, da die Anregungskraft sich als Schnittkraft im gekoppelten Sys-
tem aus der Rauheit und dem dynamischen Verhalten von Rad, Schiene und Kontakt ergibt. Um
diesen Mechanismus zu charakterisieren, wird zuna¨chst ein einfaches Modell betrachtet, welches
in Abbildung 6.11 dargestellt ist. Die Interaktion findet nur in vertikaler Richtung statt und die
Komponenten des Systems werden durch ihre vertikale Rezeptanz α beschrieben. Die Federn in






Das Modell wird wie das lineare Rad-Schiene-Interaktionsmodell aus Abbildung 4.3 durch Glei-
chung 4.11 beschrieben und ist somit eine a¨quivalente Ersatzvorstellung fu¨r dieses lineare Sys-
tem, erleichtert jedoch die Deutung der Berechnungsergebnisse. Es wird der Frequenzbereich von
2320 bis 2440Hz betrachtet, in dem sich die Eigenfrequenz der Mode R0,4 des Rades befindet.
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Es wurden folgende Gleichungen gelo¨st:
(αR +αK +αS)FC = sr = 10
−9 m√
Hz
, uR = αRFC , uK = αKFC , uS = αSFC . (6.3)
Die Berechnungsergebnisse sind Abbildung 6.12 zu entnehmen. In den oberen beiden Bildern
sind die Frequenzga¨nge in Betrag und Phase dargestellt. Der Kontakt besitzt lediglich eine
Federsteifigkeit, welche sich als konstante Nachgiebigkeit von ca. 10−9 mN mit dem Phasenwin-
kel Null darstellt. Die Nachgiebigkeit der Schiene vera¨ndert sich u¨ber diesen Frequenzbereich
kaum und ist etwa um den Faktor Vier geringer als die des Kontakts. Zudem besitzt sie eine
Phasenverschiebung von ca. -90Grad und reagiert entsprechend phasenversetzt auf harmonische
Anregungskra¨fte.
Es wurden zwei Frequenzen f1 und f2 markiert, bei denen die Kontaktkraft ihr Minimum bzw.
Maximum annimmt, siehe Abbildung 6.12 Mitte links. Das Rad durchla¨uft in dem gewa¨hlten
Frequenzbereich eine Resonanz der Mode R0,4, deren Eigenfrequenz 2353Hz ≈ f1 betra¨gt. In der
Resonanz ist das Rad um den Faktor 100 nachgiebiger als der Kontakt und bestimmt somit die
Gesamtnachgiebigkeit. Unterhalb der Resonanzfrequenz antwortet das Rad mit einer Phase von
anna¨hernd Null, also gleichphasig auf Kraftanregung. Oberhalb der Resonanzfrequenz ist die
Antwort gegenphasig. Der U¨bergangsbereich ist wegen der schwachen Da¨mpfung von ξ = 10−4
sehr kurz (ca. 3 Hz). Oberhalb von f1 nimmt die Nachgiebigkeit des Rades und damit die des
Gesamtsystems ab. Da Rad und Kontakt in ihrer Nachgiebigkeit fast gegenphasig sind, heben
sie sich in der Gesamtnachgiebigkeit gegenseitig auf. Bei der Frequenz f2 = 2384Hz nimmt die
Gesamtnachgiebigkeit betragsma¨ßig ein Minimum an. Hier hebt die Nachgiebigkeit des Rades
die des Kontakts vollsta¨ndig und die der Schiene teilweise auf. Oberhalb von f2 verliert das Rad
an Einfluss und die Gesamtnachgiebigkeit na¨hert sich der des Kontakts an.
Die Kontaktkraft ist in den mittleren zwei Bildern von Abbildung 6.12 dargestellt. Sie verha¨lt
sich wegen Gleichung 6.3 umgekehrt proportional zur Gesamtnachgiebigkeit. Bei f1 nimmt sie
wegen der Resonanz des Rades ihr betragsma¨ßiges Minimum an, bei f2 liegt wegen der minimalen
Gesamtnachgiebigkeit das Betragsmaximum der Kontaktkraft. Hier zeigt sich der Charakter der
kinematischen Anregung, dass bei gleicher Anregung (vorgegebener Verschiebung) je nach der
Nachgiebigkeit des Systems sehr verschiedene Kra¨fte entstehen ko¨nnen.
Die Schwingung der Komponenten als Wirkung der Kontaktkraft FC kann in den unteren zwei
Bildern von Abbildung 6.12 abgelesen werden. Die Verschiebung ist auf die Rauheitsamplitude
r = 10−9N/
√
Hz normiert. Daher betra¨gt die normierte Gesamtverschiebung stets Eins. Die
Verschiebungen von Rad, Schiene und Kontakt ko¨nnen als Vergro¨ßerungsfunktionen bezu¨glich
der Anregungsrauheit verstanden werden. Neben den Schwingungsgro¨ßen von Rad, Schiene und
Kontakt ist die Gro¨ße
UAkust =
√
|uR|2 + |uS |2
r
(6.4)
aufgetragen. Im Gegensatz zu der Verformung im Kontakt sind die Verschiebungen von Rad
und Schiene hinsichtlich der Schallabstrahlung relevant. Daher stellt ihre energetische Summe
UAkust eine Vergro¨ßerungsfunktion der Rauheit aus akustischer Sicht dar. In den Frequenzberei-
chen f ∈ [2320Hz, f1] und f ∈ [2420Hz, 2440Hz], also außerhalb des direkten Einflussbereichs
der Mode R0,4, ist Uakust < 1. Dies bedeutet, dass die Rauheit zum Teil im Kontakt ver-
dru¨ckt wird und nicht ihre volle Amplitude akustisch wirken kann. Bei der Eigenfrequenz f1
bleiben Schiene und Kontakt nahezu unverformt und nur das Rad nimmt die gesamte Rauheit
als Schwingungsamplitude auf. Daher ist der Wert der Vergro¨ßerungsfunktion hier gleich Eins.
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Abbildung 6.12.: Rad-Schiene-Interaktion im vereinfachten Kontaktmodell
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Bei der Frequenz f2 kommt es zu einer U¨berho¨hung um den Faktor Vier. Rad und Kontakt
schwingen hier gegeneinander mit einer Amplitude, die dem vierfachen Wert der Rauheit ent-
spricht mit einem Phasenwinkel von ca. ±90Grad im Vergleich zur Rauheit. Die Rauheitsampli-
tude selbst wird hingegen von der Schiene aufgenommen. Sowohl die erho¨hte Kontaktkraft bei
f2 als auch die damit verbundene U¨berho¨hung in der Schwingungsamplitude UAkust kommen
auf Grund der Eigenmode R0,4 mit der Eigenfrequenz f1 zu Stande. Jedoch ist die U¨berho¨hung
in der Schwingungsamplitude nicht ein Resonanzpha¨nomen sondern vielmehr ein Pha¨nomen
der Antiresonanz bzw. Tilgung, vgl. Jantschek [50], S. 277. Daher ist die Frequenz der gro¨ßten
U¨berho¨hung gegenu¨ber der Eigenfrequenz der Mode nach oben verschoben. Sie ist etwa dort zu
finden, wo die Rezeptanz des Rades betragsgleich mit der des Kontakts ist, so dass ein Tilgungs-
effekt auftreten kann.
In [111] beobachtet Thompson diesen Effekt ebenfalls, deutet ihn jedoch als Resonanzpha¨nomen.
Die erho¨hte Resonanzfrequenz, im Vergleich zur Eigenfrequenz, wird durch die Hinzunahme der
Kontaktsteifigkeit zum Rad und einer damit verbundenen Versteifung erkla¨rt. Er stellt außerdem
fest, dass dieser Effekt bei Messungen weniger stark hervortritt.
Wenn das Rad rotiert, spalten sich seine Resonanzfrequenzen aus ortsfester Betrachtungsweise
nach Gleichung 3.65 auf. In Abbildung C.4 ist dargestellt, wie sich die Anregung in diesem Fall
darstellt. ImWesentlichen zeigt sich dasselbe Verhalten, jedoch ist die Frequenz f1 = feig ± kfrot,
wobei frot die Drehfrequenz des Rades, und k die Anzahl der Durchmesserknoten der betreffen-
den Mode ist. Der Effekt der Antiresonanz tritt entsprechend zweimal auf, wobei die maximale
U¨berho¨hung wie beim stehenden Rad fu¨r beide Fa¨lle etwa gleich Vier ist.
Insgesamt wird aus diesem Vorversuch deutlich, dass das kinematisch erregte Rad-Schiene-
System sich von einem krafterregten strukturdynamischen System stark unterscheidet. Hier
sei auch der Effekt der Da¨mpfung genannt. So ist es beispielsweise u¨blich, die Steigerung des
Lehr’schen Da¨mpfungsmaßes in Dezibel fu¨r ein geda¨mpftes Rad gegenu¨ber einem ungeda¨mpf-
ten anzugeben, und damit eine entsprechende Reduktion des Rollgera¨uschs zu suggerieren, wie
beispielsweise bei Fehndrich und Murawa [34]. Wu¨rde es sich um eine reine Kraftanregung des
Rades handeln, so wa¨re dieser Zusammenhang zwischen Strukturda¨mpfung und Schallreduktion
im Resonanzfall gegeben. Eine Steigerung des Da¨mpfungsmaßes ξ einer Mode um den Faktor 10
entspricht einer Reduktion der Resonanzamplitude bei Kraftanregung um 20Dezibel. Die mit




angeben. Der Pegel der Da¨mpfungserho¨hung betra¨gt dann:
δLd = 20 log10(δd) (6.6)
Die Erho¨hung des Da¨mpfungsmaßes wirkt sich direkt auf die Resonanzu¨berho¨hung im Ampli-
tudenfrequenzgang aus. Regt man eine Mode mit der Da¨mpfung ξ0 mit einer harmonischen
Kraft in ihrer Eigenfrequenz an, so stellt sich die Schwingungsamplitude uˆ0 ein. Erho¨ht man die
Da¨mpfung von ξ0 auf ξ1, ergibt sich die Schwingungsamplitude uˆ1. Es gilt dann:∣∣∣∣ uˆ1uˆ0
∣∣∣∣ =
∣∣∣∣ξ0ξ1
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Abbildung 6.13.: Wirkung von modaler Da¨mpfung auf die Anti-Resonanzu¨berho¨hung
Damit ist δLd auch ein Maß fu¨r die Reduktion der Resonanzu¨berho¨hung, so wie sie bei einem
Schwingversuch, z. B. einem Anschlag- oder Shakerversuch, am freien Radsatz ermittelt werden
kann. So kann es sein, dass beispielsweise die Beda¨mpfung eines Radsatzes im Laborversuch
eine starke Schallminderung von 10 bis 20Dezibel zeigt, die auch anhand von akustischen oder
strukturdynamischen Frequenzga¨ngen nachgewiesen werden kann, im Streckenversuch aber den-
noch nur eine Verbesserung von wenigen Dezibel erzielt. Dies ist dann auf die unterschiedlichen
Anregungsmechanismen in beiden Fa¨llen zuru¨ckzufu¨hren.
Abbildung 6.13 nimmt Bezug auf Abbildung 6.12, wobei die modale Da¨mpfung ξ variiert wurde.
Es zeigt sich dort, dass die erzielte Reduktion der Schwingungsamplitude hinter der Erwartung
aus Gleichung 6.7 zuru¨ckbleibt. So bringt eine Erho¨hung der Da¨mpfung um 40Dezibel von
10−5 auf 10−3 ca. 2.8Dezibel Reduktion in der Schwingungsamplitude mit sich. Erho¨ht man die
Da¨mpfung um weitere 20Dezibel, so fu¨hrt dies zu einer Reduktion der Schwingung um 10 dB.
Da¨mpfungsmaßnahmen am Rad sind also sinnvoll, jedoch kann ein signifikanter Effekt erst bei
starker Da¨mpfung, z. B. ξ ≈ 10−2, erwartet werden. Die Da¨mpfung besitzt nahezu keinen Effekt
auf die Lage der Frequenz f2, bei der die Amplitudenu¨berho¨hung auftritt, sondern lediglich auf
deren absolute Ho¨he.
Nachdem bisher nur die Interaktion in radialer bzw. vertikaler Richtung untersucht wurde, stellt
sich nun die Frage, welchen Einfluss die Betrachtung weiterer Freiheitsgrade auf die Rad-Schiene-
Interaktion besitzt. Betrachtet man nur eine Dimension im Modell, so bedeutet dies, dass die
Ko¨rper in den anderen Raumrichtungen nicht gekoppelt sind und frei gegeneinander schwin-
gen ko¨nnen, was nicht der Realita¨t entspricht, da Rad und Schiene im Kontaktpunkt in allen
Richtungen gekoppelt sind. Kritisch ist in dieser Hinsicht besonders die axiale/laterale Rich-
tung, genauer die yK-Richtung, wa¨hrend die Hinzunahme weiterer Koordinatenrichtungen nach
Erkenntnissen von Thompson [111] vernachla¨ssigbare Effekte auf die Interaktion besitzt.
Es bestehen Kopplungen zwischen diesen Koordinatenrichtungen beim Rad, da viele Eigenfor-
men Auslenkungen in beiden Richtungen besitzen. Beim VMS-Rad ist dies durch den schra¨gen
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und gekru¨mmten Radsteg besonders ausgepra¨gt. Fu¨r die Schiene ist ein Koppelterm u¨ber den
Kreuzrezeptanzfaktor X gegeben. Beim Kontakt gibt es ebenfalls eine Kopplung von radialer
und axialer Schwingung durch die entsprechenden Terme in Gleichung 4.56. Die Kopplungster-
me im Kontakt sind jedoch nur wirksam, wenn ein Bohrschlupf ω¯zK oder ein Querschlupf γ¯yK
vorliegen. Um die Kopplungseffekte herauszuarbeiten, wurde fu¨r diese Untersuchung ein Quer-
schlupf γ¯yK = −0.01 angenommen, welcher z.B. bei einer Fahrt im Innenbogen auftreten kann.
In Abbildung 6.14 ist das Schwingungsverhalten fu¨r die zweidimensionale Interaktion darge-
stellt. Die Frequenzen f1 und f2 wurden analog zur Vorgehensweise bei der eindimensionalen
Interaktion als Minimum und Maximum der radialen Kontaktkraft gewa¨hlt. Die Dynamik in
Vertikalrichtung ist nahezu dieselbe wie in der 1D-Interaktion. Es zeigt sich die Mode R0,4 beim
Rad in einer vergleichsweise großen Nachgiebigkeit des Rades (Bilder a, d) bei der Frequenz f1.
Die Gesamtnachgiebigkeit besitzt ein Minimum nahe der Frequenz f2.
Der axial-radiale Frequenzgang in den Bildern (b, e) zeigt, wie groß die Schwingungsantwort
der Komponenten in axialer Richtung ist, wenn die Kraftanregung in radialer Richtung im
Kontaktpunkt erfolgt. Die Rezeptanz des Rades nimmt bei f1 das Maximum an und betra¨gt
dort ein Drittel der radialen Rezeptanz. Die Phase ist unterhalb von f1 gleich 180Grad und
wechselt dann zu null Grad. Grund hierfu¨r ist, dass die axiale Bewegung der R0,4-Mode ein
Drittel der radialen betra¨gt und das entgegengesetzte Vorzeichen besitzt. Bewegt sich der Kranz
bei der R0,4-Mode radial nach außen, so bewegt er sich gleichzeitig axial nach innen. Bei f2 ist
die Nachgiebigkeit des Rades schon so stark gesunken, dass die Koppel-Rezeptanzen (yK − zK)
des Kontakts und der Schiene betragsma¨ßig gro¨ßer sind als die des Kontakts.
Bilder (c, f) zeigen die Frequenzga¨nge der Komponenten in yK-Richtung. In der Eigenfrequenz
wird die Gesamtnachgiebigkeit durch die des Rades bestimmt. Durch den schnellen Phasenwech-
sel in der Radantwort kommt es dazu, dass die Nachgiebigkeiten von Rad und Kontakt nahezu
gegenphasig zueinander sind und sich daher gegenseitig aufheben. Die Gesamtnachgiebigkeit
sinkt daher und nimmt nahe bei f1 ihr Minimum an. An den mehrfachen Phasenwechseln im
Radfrequenzgang la¨sst sich erkennen, dass die axiale Nachgiebigkeit unterhalb von 2330Hz und
oberhalb von 2410Hz bereits durch andere, frequenzma¨ßig nahe gelegene Moden bestimmt wird.
Die radiale Kontaktkraft (Bild (g)) nimmt ihr Minimum bei f1 an. Wegen der großen Nachgie-
bigkeit genu¨gt bei dieser Frequenz eine geringe Kraft, um die vorgegebene Rauheitsamplitude
zu erreichen. Die axiale Kontaktkraft Fˆy zeigt dieses Verhalten nicht. Als Grund ist die geringe
Gesamtnachgiebigkeit in axialer Richtung zu nennen. Um die aus den Koppeltermen resultie-
rende axiale Auslenkung auszugleichen, sind demnach gro¨ßere axiale Kra¨fte no¨tig. Bei ho¨heren
Frequenzen folgt die axiale Kontaktkraft im Wesentlichen der radialen, wobei die radiale Kraft
zwei- bis dreimal so groß ist wie die axiale. Sie nehmen gemeinsam ein Maximum bei f2 an. Der
Grund fu¨r den a¨hnlichen Verlauf ist, dass die axiale und die Kopplungs-Gesamtrezeptanz sich
in diesem Frequenzbereich wenig vera¨ndern, die radiale Rezeptanz jedoch ein Minimum besitzt,
so dass große radiale Kontaktkra¨fte entstehen. Um die Gesamtverschiebung in yK-Richtung auf
Null zu bringen sind dementsprechend große axiale Kra¨fte no¨tig.
Im betrachteten Frequenzbereich schwingt das Rad bei axialer oder radialer Kraftanregung
fast ausschließlich in der Mode R0,4. Fu¨r diese Mode ist die radiale Schwingung stets an die
axiale gekoppelt, wobei die radiale Schwingung ca. 2.5 mal so stark ist wie die axiale. Wegen
diesem kinematischen Zusammenhang mu¨ssen, um auf eine axiale Gesamtauslenkung von Null zu
kommen, die Schiene oder der Kontakt die axiale Schwingung des Rades ausgleichen. Dies wird
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Abbildung 6.14.: Rad-Schiene-Interaktion im mehrdimensionalen Kontaktmodell
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durch die axialen Kontaktkra¨fte bewirkt. Eine Besta¨tigung hierfu¨r ist, dass die Kontaktkraft in
yK-Richtung in Bild (g) bei f1 nicht von der Resonanz des Rades beeinflusst wird, wie dies fu¨r
die radiale Kontaktkraft der Fall ist.
Die Verschiebungsamplituden (Bild (i)) verhalten sich a¨hnlich wie die aus Abbildung 6.12. Jedoch
sind die Maximalwerte der radialen Kontaktkraft sowie der Verschiebung UAkust ho¨her als bei
rein radialer Interaktion. In Bild 6.12 betra¨gt die U¨berho¨hung UAkust radial maximal Vier, bei
zweidimensionaler Interaktion sind es u¨ber Sechs. Axiale und radiale Interaktionskraft fu¨hren
also gemeinsam zu gro¨ßeren Schwingungsamplituden bei Rad und Schiene. Da dies offenbar eine
Folge der axialen Kopplung ist, stellt sich die Frage, ob mit einem anders gestalteten Rad auch






von axialer und radialer Verschiebung des Kontaktpunktes in der Eigenschwingform kann kon-
struktiv durch die Form des Radstegs beeinflusst werden. Beim VMS-Rad betra¨gt es fu¨r die
Mode R0,4 qu= -0.33, wenn radial und axial nach außen (weg vom Massenschwerpunkt des Rad-
satzes) gemessen wird. Bei Ra¨dern mit geradem, mittig unter dem Radkranz gelegenem Steg
ist qu nahezu gleich Null. Es wurde unter Beibehaltung aller anderen Parameter die axiale Ver-
schiebungskomponente der R0,4-Mode variiert zwischen qu = −1 und qu = 1, wobei einfach die
entsprechende axiale Verschiebung, die zur Berechnung des Radfrequenzganges zur Verwendung
kommt, vera¨ndert wurde. Durch Kru¨mmung oder Schra¨gstellung des Stegs ko¨nnen konstruktiv
am Rad Vorzeichen und Gro¨ße von qu bestimmt werden.
Es zeigt sich in Abbildung 6.15, dass der Parameter qu einen großen Einfluss auf UAkust besitzt.






ist fu¨r qu < 0 stets gro¨ßer als Fu¨nf und erreicht maximal fast Neun. Der Wert qu = −0.6 ist
akustisch am ungu¨nstigsten. Positive Werte von qu sind konstruktiv ebenso mo¨glich wie negative,
und ko¨nnten die Schwingungs- und damit die Schallentstehung auf strukturdynamischem Wege
verringern. Im hier vorgestellten Fallbeispiel ist qu im Sinne der akustischen Optimierung so
groß wie mo¨glich zu wa¨hlen. Es stellt sich jedoch die Frage, inwieweit dieses Ergebnis von
Annahmen und Parametern abha¨ngt, welche dem verwendeten Modell zu Grunde liegen, und
deren Vera¨nderung einen Einfluss auf das Ergebnis hat. Ein mo¨glicher Grund fu¨r die Asymmetrie
ist der Winkel αK zwischen den Koordinatensystemen A und K. Durch diesen wirkt die im K-
System vertikal modellierte Rauheit auf das Rad im A-System leicht schra¨g. Daher kommt es zu
einer unterschiedlichen Wirkung positiver und negativer Verha¨ltnisse qu. Der Winkel α
K variiert
zwar in realen Rad-Schiene-Systemen, bleibt jedoch im Interesse der Fahrstabilita¨t positiv, so
dass die Asymmetrie qualitativ immer vorliegt und ein Vorzeichen von qu bevorteilen ko¨nnte.
Der axial-vertikale Koppelterm im Kontaktfrequenzgang wird vom statischen Querschlupf γ¯yK
bestimmt und ist somit auch variierbar. Da hier ein relativ großer Querschlupf gewa¨hlt wurde,
ist es unerla¨sslich, die Abha¨ngigkeit der Vergro¨ßerung in UAkust,gesamt von γ¯yK zu untersuchen. In
Abbildung 6.16 ist der Effekt des Parameters dargestellt. Er besitzt einen großen Einfluss. Fu¨r
einen Querschlupf γ¯yK = 0, wie er bei idealer Geradeausfahrt angenommen werden kann, liegt die
maximal mo¨gliche U¨berho¨hung bei ca. 4.2 und wird vom VMS-Rad erreicht. Eine Erho¨hung des
Verha¨ltnisses qu auf Null oder zu positiven Zahlen ko¨nnte die U¨berho¨hung verringern. Jedoch ist
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Abbildung 6.15.: Einfluss der axial-radialen Kopplung auf die Rad-Schiene-Interaktion am Bei-
spiel der Mode R0,4 bei γ¯yK = −0.01



















































































Abbildung 6.16.: Einfluss der axial-radialen Kopplung und des Querschlupfes γ¯yK auf die Rad-
Schiene-Interaktion am Beispiel der Mode R0,4.
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der zu erwartende Effekt geringer als bei γ¯yK = −0.01 in Abbildung 6.15. Fu¨r γ¯yK = 0.01 ist der
entgegengesetzte Effekt zu verzeichnen. Hier sind kleine Werte von qu vorteilhaft im Hinblick auf
die U¨berho¨hung. Der Parameter ω¯zK besitzt nahezu keinen Effekt auf die Gro¨ße UAkust, wie eine
Variation im Bereich ω¯zK ∈ [−0.2, 0] radm zeigte. Ein Wert von ω¯zK = −0.1 radm kann als realistisch
angenommen werden.
Zusammenfassung des Abschnitts Am Beispiel der Eigenmode R0,4 des Rades wurde das
Schwingungsverhalten des Rad-Schiene-Systems mit kinematischer Anregung durch Rauheit stu-
diert. Damit wird eine Gesamt-Schwingungsamplitude erzwungen, so dass sich entsprechende
Kontaktkra¨fte einstellen. Neben der Gesamt-Nachgiebigkeit spielen die Phasenlagen der Fre-
quenzga¨nge der einzelnen Kontaktpartner eine wichtige Rolle, da es durch sie zu Versta¨rkungs-
effekten fu¨hren ko¨nnen.
Diese zeigen sich bereits bei der Betrachtung der Interaktion in der vertikalen/radialen Raum-
richtung. Es wurde die Gro¨ße UAkust eingefu¨hrt, welche die Schwingung der akustisch wirksamen
Komponenten Rad und Schiene energetisch zusammenfasst und eine Vergro¨ßerungsfunktion hin-
sichtlich der anregenden Rauheit darstellt. Es zeigte sich, dass sich nahe der Eigenfrequenz des
Rades eine U¨berho¨hung der Vergro¨ßerungsfunktion einstellt, bei der UAkust weit gro¨ßer als Eins
wird. Dabei handelt es sich jedoch nicht um ein klassisches Resonanzpha¨nomen, sondern um
einen Tilgungseffekt, bei dem Rad und Kontakt gegenphasig schwingen und durch diese Auf-
hebung große Amplituden erreichen ko¨nnen. Die Verschiebung der Frequenz der maximalen
Vergro¨ßerung gegenu¨ber der Eigenfrequenz ist gering. Die Spitze der U¨berho¨hung ist jedoch
breiter, so dass der Frequenzgang wie der eines sta¨rker geda¨mpften Systems wirkt.
Betrachtet man auch die Kopplung in der lateralen/axialen Richtung yK, so bleibt dieser Me-
chanismus erhalten. Die zusa¨tzliche Kopplung kann die U¨berho¨hung von UAkust nahe der Ei-
genfrequenz sowohl steigern als auch senken. Entscheidend hierfu¨r sind die Parameter γ¯yK fu¨r
den Kontaktfrequenzgang sowie das Verha¨ltnis qu von axialer und radialer Auslenkung der Rad-
Eigenschwingform im Kontaktpunkt. Wa¨hrend der Querschlupf durch die Fahrsituation vorge-
geben ist, handelt es sich bei qu um einen konstruktiv vera¨nderbaren Parameter des Radsatzes,
der einen mo¨glichen Ansatzpunkt fu¨r die akustische Optimierung darstellt.
Die modale Da¨mpfung besitzt ebenfalls einen Einfluss auf UAkust. Jedoch muss das Lehr’sche
Da¨mpfungsmaß ξ der Mode stark (z. B. um den Faktor 100) gesteigert werden, um einen nen-
nenswerten Effekt zu erzielen. Das bedeutet, dass beispielsweise ein Schwingungsabsorber bei
einer Eigenform des Rades die Da¨mpfung um 40Dezibel steigern muss, um eine Reduktion des
Beitrags dieser Mode zum Gesamtschall um 10Dezibel zu erreichen. Andererseits wird durch
diese Maßnahme dann nicht nur der Anteil des Rades, sondern ebenso der Beitrag der Schiene
im gekoppelten Schwingungssystem verringert.
6.2.3. Berechnung der Schwingungen
Die Schwingungen des Rad-Schiene-Systems werden nun u¨ber einen breiten Frequenzbereich
berechnet. Die Parametrierung des Modells ist identisch mit der im vorherigen Abschnitt. Als
Anregung dient wieder die einheitliche Rauheitsdichte r(ω) = 10−9 m√
Hz
. Es wurden die Werte
γ¯yK ∈ {−0.01, 0} jeweils mit ω¯zK = −0.1 untersucht. Die Ergebnisse fu¨r γ¯yK = −0.01 sind
komplett in diesem Abschnitt dargestellt, die Abbildungen fu¨r γ¯yK = 0 befinden sich zum Teil
im Anhang, Abschnitt C.3 ab Seite 244.
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Die durch die Rauheitsanregung hervorgerufene Kontaktkraft ist in den Abbildungen 6.17 und
C.5 dargestellt. Die Kontaktkraft in zK-Richtung ist u¨ber dem gesamten Frequenzbereich be-
tragsma¨ßig von der Gro¨ßenordnung 1 N√
Hz
. Dies ist plausibel, da die vertikale Kontaktnachgiebig-
keit etwa 109 Nm betra¨gt. Im Bereich der Eigenfrequenzen des Rades kommt es je nach Eigenmode
zu Einbru¨chen der Kontaktkraft um einen Faktor bis zu 100, so wie er auch bei der R0,4-Mode in
Abbildung 6.12 zu beobachten war. Die Einbru¨che sind gefolgt von einer U¨berho¨hung der Kon-
taktkraft um einen Faktor von bis zu Zehn bei γ¯yK = −0.01 und bis zu Fu¨nf bei γ¯yK = 0. Deutlich
ist das in Abschnitt 6.2.2 beschriebene Verhalten der R0,4 bei allen R0,x-Moden zu erkennen.
Die Kontaktkraft in radialer Richtung bricht zuna¨chst bei der Eigenfrequenz betragsma¨ßig ein
und erreicht kurz oberhalb von dieser ein lokales Maximum. Die axiale Kontaktkraft besitzt
keinen Einbruch, nimmt jedoch bei derselben Frequenz betragsma¨ßig ihr lokales Maximum an
wie die radiale. Die axialen Moden An,x mit n ≥ 1 (mindestens einem Kreisknoten) zeigen ein
a¨hnliches Verhalten. In der Regel besitzen diese axialen Schwingformen einen Kreisknoten in der
Na¨he des Radkranzes, so dass im Kontaktpunkt axiale und radiale Verschiebungen der Mode
eine a¨hnliche Gro¨ße besitzen. So ist der a¨hnliche Effekt auf die Kontaktkraft zu erkla¨ren. Dies
betrifft auch die An,x-Moden, bei denen die Ra¨der u¨ber die Welle gekoppelt sind, vorausgesetzt
sie besitzen mindestens einen Kreisknoten.




























































Abbildung 6.17.: Kontaktkraftamplitude bei Anregung mit einer Rauheit von 10−9 m√
Hz
Nahe den Eigenfrequenzen der A0,x-Moden zeigt sich kaum eine Vera¨nderung der radialen Kon-
taktkraft. Das liegt daran, dass die radiale Komponente der Schwingung dieser Moden im Kon-
taktpunkt weitaus kleiner ist als die axiale. Die radiale Nachgiebigkeit des gekoppelten Systems
wird daher selbst in der Resonanz maßgeblich durch Schiene und Kontakt bestimmt. Dafu¨r
entsteht eine U¨berho¨hung in der axialen Kontaktkraft u¨ber einen vergleichsweise breiten Fre-
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quenzbereich, der fu¨r die Mode A0,4 beispielsweise ca. 100Hz umfasst.
Die Abbildungen 6.18 und C.6 zeigen die Betra¨ge der Verschiebungsamplituden der Kontakt-
partner sowie die Vergro¨ßerungsfunktion UAkust. Alle dargestellten Verschiebungsgro¨ßen sind auf
die Rauheit r normiert und somit dimensionslos. Das Verhalten, wie es fu¨r die Mode R0,4 in
Abschnitt 6.2.2 charakterisiert wurde, zeigt sich bei den anderen radialen Moden in a¨hnlicher
Weise. Es treten fu¨r diese Moden maximale Vergro¨ßerungen nahe der Eigenfrequenz UAkust,gesamt
von bis zu 12 bei γ¯yK = −0.01 und bis zu 8 bei γ¯yK = 0 auf. Den gro¨ßten Anteil davon tra¨gt
die radiale Schwingung des Rades bei. Aber auch die axiale Radschwingung und die vertikale
Schienenschwingung besitzen dort erho¨hte Amplituden. Auch hier zeigt sich a¨hnliches Verhalten
bei den axialen Moden An,x, n ≥ 1. Jedoch sind die maximalen U¨berho¨hungen UAkust,gesamt
geringer, etwa in der Gro¨ßenordnung Zwei bis Vier.
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Abbildung 6.18.: Verschiebungsamplitude im Kontaktpunkt bei Anregung mit einer Rauheit von
10−9 m√
Hz
In den Frequenzbereichen ohne Radeigenfrequenzen ist das Rad weniger nachgiebig als Schiene
und Kontakt und fu¨hrt kaum Schwingungen aus. Hier dominiert die vertikale Schienenschwin-
gung. Die Vergro¨ßerung UAkust,gesamt liegt unterhalb von 1000Hz bei Eins oder sogar daru¨ber.
Dann nimmt sie auf einen Wert von ca. 0.5 ab. Das bedeutet, dass bei Frequenzen, fu¨r die keine
Radmoden vorherrschen, etwa die halbe Amplitude der Rauheit akustisch wirksam wird. Der
Rest wird vom Kontakt aufgenommen. Bei Frequenzen oberhalb von ca. 3000Hz nimmt die
Vergro¨ßerung sogar auf 0.25 ab. Der Grund hierfu¨r ist, dass die Schiene zu ho¨heren Frequenzen
hin dynamisch steifer wird und daher weniger von der Anregungsrauheit aufnimmt. Hier wird
der gro¨ßte Teil der Rauheit im Kontakt verdru¨ckt.
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Bei den axialen Moden ohne Durchmesserknoten A0,x kommt es in der Na¨he der Eigenfrequenz
in Folge der erho¨hten axialen Kontaktkraft zu hohen axialen Schwingungsamplituden, die im
entsprechenden Frequenzbereich die Vergro¨ßerung UAkust,gesamt dominieren. Jedoch erreicht diese
Werte von ho¨chstens Zwei und bleibt so hinter der Wirkung der vorher besprochenen Moden
zuru¨ck.
Insbesondere bei den radialen Moden zeigen sich vergleichsweise gro¨ßere Schwingungsamplituden
beim Rad, wenn γ¯yK = −0.01 gewa¨hlt wird. Die sta¨rkere axial-radiale Kopplung im Kontakt-
frequenzgang wirkt sich bei der Bauform des VMS-Rades versta¨rkend auf die Anregung dieser
Schwingformen aus. Fu¨r die axialen Moden mit Kreisknoten ist der Effekt weniger stark. Bei
den A0,x-Moden sind die maximalen Vergro¨ßerungen anna¨hernd gleich.
6.2.4. Ko¨rperschall-Ergebnisse
Mit Hilfe der Schwingungsergebnisse aus Abschnitt 6.2.3 wurde nach Gleichung 4.30 die Ko¨rper-
schallleistungsdichte des Rades fu¨r jede Frequenz berechnet, wohingegen die der Schiene nach
den Methoden aus Abschnitt 4.6 bestimmt wurde.
Die Schallleistungsdichte liegt, wie man Abbildungen 6.19 und C.7 entnehmen kann, in Frequenz-
bereichen, die nicht durch Rad-Eigenfrequenzen dominiert werden, zwischen 10−8 und 10−7 WHz .
Diese Leistung wird vorwiegend von der Schiene erbracht, so wie auch die Gro¨ße UAkust,gesamt
und aus denselben Gru¨nden wie bei dieser. Im Bereich der Radsatz-Eigenfrequenzen steigt die
Gesamt-Schallleistungsdichte um einen Faktor von bis zu 1000 an. Vorwiegend ist hier die Schall-
abstrahlung des Rades erho¨ht, jedoch sind auch Schwingung und Schallabstrahlung der Schiene
gesteigert. Insgesamt verursacht die Schiene eher ein breitbandiges Gera¨usch, dessen spektrale
Leistungsdichte gleichma¨ßig u¨ber dem Frequenzbereich verteilt ist, wa¨hrend das Rad vor allem
nahe seiner Eigenfrequenzen den Schall dominiert und dort seine Schallleistung bu¨ndelt. Noch
sta¨rker als bei UAkust,gesamt treten in den Abbildungen 6.19 und C.7 die axialen Rad-Eigenformen
mit mindestens einem Kreisknoten in der Ko¨rperschallleistung hervor. Als Beispiel ko¨nnen die
in Abbildung 4.5 dargestellten Moden A1,3 und A
+
1,1 + B3 dienen. Die A0,x-Moden tragen zur
Schallleistungsdichte wenig bei. Es zeigt sich fu¨r γ¯yK = 0 eine verringerte Schallabstrahlung der
R0,x-Moden verglichen mit den Werten fu¨r γ¯yK = −0.01. Die An,x, n ≥ 1- Moden sind von
dieser Verringerung nicht betroffen.
Die aus den Schallleistungsdichten berechneten Terzspektren sind in Abbildung 6.20 dargestellt.
Ein Terzspektrum entha¨lt per Definition diskrete Werte, welche den Anteil der Schallleistung
angeben, der auf die jeweilige Terz entfa¨llt. Eine Darstellung als Linienplot ist daher irrefu¨hrend,
da er eine kontinuierliche Gro¨ße suggeriert. Dennoch wird diese Darstellung in dieser Arbeit und
von vielen anderen Autoren verwendet, da sie die U¨bersichtlichkeit gegenu¨ber einem Sa¨ulen-
oder Treppendiagramm, welches die sachlich richtige Darstellung wa¨re, deutlich erho¨ht. Der
Parameter γ¯yK besitzt einen großen Einfluss auf die Schallabstrahlung unterhalb von 800Hz.
Hier ergeben sich in der Gesamtschallleistung Unterschiede von bis zu 12 dB. Im Frequenzbereich
ab 800Hz sind die Unterschiede geringer und betragen ein bis zwei Dezibel. Ab einer Frequenz
von 1000Hz ist der Beitrag des Rades signifikant und teilweise sogar ebenso groß wie der der
Schiene.
Die Schiene dominiert die Schallabstrahlung in beiden untersuchten Fa¨llen bis zu einer Terzmit-
tenfrequenz von 2 kHz. Oberhalb von 2 kHz ist das Rad um bis zu acht Dezibel lauter als die
Schiene, unabha¨ngig von der Wahl von γ¯yK .
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Abbildung 6.19.: Schallleistungsdichte von Rad und Schiene bei bei Anregung mit einer Rauheit
von 10−9 m√
Hz









































































































Abbildung 6.20.: Terzspektren der Schallleistung von Rad und Schiene bei Anregung mit einer
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Abbildung 6.21.: Anteil der Radmoden an der Ko¨rperschallleistung des Rades bei einer Anre-
gung mit der Lauﬄa¨chenrauheit von 10−9 m√
Hz
fu¨r γ¯yK = −0.01
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Abbildung 6.22.: Anteil der Radmoden an der Ko¨rperschallleistung des Rades bei einer Anre-
gung mit der Lauﬄa¨chenrauheit von 10−9 m√
Hz
fu¨r γ¯yK = 0
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Zur Bewertung des Beitrags einzelner Radeigenformen zur Ko¨rperschallleistung des Rades wer-
den die Abbildungen 6.21 und 6.22 zu Rate gezogen. Die Ko¨rperschallleistung wurde nach Glei-
chung 4.33 auf die Moden bezogen. Zum Vergleich stehen die Abbildungen 6.8 und 6.9 zur
Verfu¨gung, die die Ko¨rperschallleistung des Rades auf Grund radialer und axialer Kraftanre-
gung mit 1N darstellen. So ko¨nnen die Besonderheiten der kinematischen Anregung durch die
Rauheit herausgearbeitet werden.
In der 250- und 315Hz-Terz dominieren neben den Starrko¨rperbewegungen vor allem Radei-
genschwingungen mit La¨ngs- und Biegeschwingungen der Welle. Dies sind die niederfrequenten
Eigenschwingungen des Radsatzes. Bei γ¯yK = −0.01 ist der Schallleistungspegel um viele Dezi-
bel ho¨her als bei γ¯yK = 0. Vor allem die Moden A
−
0,0 + L1 und A0,2 tragen dazu bei. Diese sind
wegen eines qu-Wertes von 35 bzw. 10 nahezu nur durch axiale Kra¨fte anzuregen. Insgesamt ist
die radiale Nachgiebigkeit des Rades unterhalb von 800Hz gering, da die erste radiale Mode
R0,2 erst bei einer Eigenfrequenz von 1072Hz in Erscheinung tritt. Die radialen Kontaktkra¨fte
sind unterhalb von 800Hz in Bild 6.17 und C.5 von derselben Gro¨ßenordnung, aber durch die
axial/radiale Kopplung kommt es zu signifikant ho¨heren axialen Kontaktkra¨ften fu¨r den Fall
γ¯yK = −0.01. So ist die ho¨here Schallabstrahlung durch eine sta¨rkere Anregung der axialen
Moden zu erkla¨ren.
Die radialen Moden sind jeweils in der Radschallabstrahlung dominant in der Terz, in der ihre
Eigenfrequenz liegt. Im Falle γ¯yK = 0 sind jedoch die A1,3 bis A1,5-Moden die gro¨ßeren Schall-
emittenten. Ihre Schallabstrahlung ha¨ngt von γ¯yK wenig ab, wa¨hrend die der R0,x-Moden um
ein bis drei Dezibel geringer ist fu¨r γ¯yK = 0. In beiden Fa¨llen sind die A1,x-Moden jedoch be-
deutsam fu¨r die Schallabstrahlung. Die maximale Schwingungsamplitude tritt bei diesen Moden
mitten auf dem Radsteg auf. Im Kranz liegt ein axialer Schwingungsknoten. Daher sind im Kon-
taktpunkt die radialen Auslenkungen gro¨ßer als die axialen, so dass der Anregungsmechanismus
genauso funktioniert wie bei den radialen Moden. Das Verha¨ltnis qu ist positiv, so dass bei
γyK = −0.01 nicht wie bei den radialen Moden der Versta¨rkungseffekt aus Abbildung 6.15 auf-
tritt. Dass die A1,x-Moden in der Schallabstrahlung bei Kraftanregung statt Rauheitsanregung
nur eine untergeordnete Rolle spielen, siehe Abbildung 6.9, zeigt, dass eine Beru¨cksichtigung des
Anregungsmechanismus sowie der Dynamik von Schiene und Kontakt fu¨r die Beurteilung der
akustischen Relevanz einer Eigenschwingform unbedingt no¨tig ist.
Abbildung 6.23.: Darstellung der Radsatzmoden A+2,0 + L2 (2141Hz) und A
−
2,0 + L1 (2277Hz)
Die Mode A+2,0 + L2 dominiert die Schallabstrahlung in der 2 kHz-Terz in allen Fa¨llen außer
bei der axialen Kraftanregung in Bild 6.9 deutlich. Diese Mode ist eine Besonderheit. Die R0,0-
Mode, also das gleichma¨ßige Ausdehnen und Kontrahieren des Radkranzes, ist in Tabelle 6.3
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nicht aufgefu¨hrt, da sie nicht detektiert wurde. Der Ersatz ist die Mode A+2,0 + L2. Sie verha¨lt
sich, wenn man den Radkranz betrachtet, wie eine R0,0, jedoch sind durch den schra¨gen Radsteg
die axialen Auslenkungen auf der Radscheibe so groß, dass erstens eine axiale Dominanz vorliegt
und zweitens beide Ra¨der u¨ber eine La¨ngsschwingung der Welle gekoppelt sind. Das Gleiche gilt
fu¨r die Mode A−2,0 + L1. Beide Eigenformen werden in Abbildung 6.23 gezeigt. Bei beiden ist
die axiale Auslenkung im Kontaktpunkt wesentlich kleiner als die radiale. Durch die radiale
Anregung entstehen große Schwingungsamplituden der Mode. Diese strahlt sowohl radial u¨ber
den Radkranz als auch axial u¨ber die Radscheibe Schall ab, so dass sie insgesamt akustisch sehr
wirksam ist.
6.2.5. Einfluss von Radverschleiß
Akustische Testfahrten finden in der Regel mit nahezu neuwertigen Prototypen-Radsa¨tzen statt.
Im Laufe seiner Lebensdauer wird das Rad jedoch abgenutzt und formt durch Verschleiß ein
vera¨ndertes Lauﬄa¨chenprofil aus. U¨berschreitet die Profilabweichung eine Grenze, so wird der
Radsatz reprofiliert, wobei Material von der Fahrfla¨che abgedreht wird, um wieder ein normge-
rechtes Lauﬄa¨chenprofil zu erhalten. Dadurch verliert das Rad im Zuge mehrerer Reprofilierun-
gen am Laufkreisradius mehr als 3 cm Material.
Damit handelt es sich bei neuem und abgefahrenem Rad um zwei strukturdynamisch sehr ver-
schiedene Objekte, wie sich allein anhand der Massendifferenz von ca. 90 kg erahnen la¨sst. Die
Forderung nach einer geringen Schallabstrahlung soll mo¨glichst u¨ber die gesamte Lebensdauer
des Rades hinweg erfu¨llt bleiben. Folglich sollten im Rahmen einer rechnerischen Radsatzoptimie-
rung verschiedene Reprofilierungszusta¨nde des Rades, mindestens aber neues und abgefahrenes
Rad, beru¨cksichtigt werden.











Abbildung 6.24.: Radverschleiß im FE-Modell
Um die Wirkung des Verschleißes auf die Schallabstrahlung zu untersuchen, wurde das in Ab-
schnitt 6.1.2 dokumentierte Modell B 2 so modifiziert, dass Verschleiß beru¨cksichtigt werden
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kann. Hierzu wird die radial a¨ußerste Linie der Radkontur parallel zur radialen Achse2 um
einen Verschleißwert nach innen verschoben. Es wurden Verschleißwerte von 0 bis 3 cm in 1mm-
Schritten untersucht. Fu¨r die so erzeugten Varianten wurde die Schallabstrahlung von Rad und
Schiene berechnet, wobei die Einstellungen dieselben sind wie im Vorabschnitt, und γ¯yK = 0
gewa¨hlt wurde. Des Weiteren wurden die Radsatzmoden berechnet und klassifiziert.
Der Einfluss des Verschleißes auf die Eigenfrequenzen der Moden ist je nach Art der Radsatzei-
genform unterschiedlich. Abbildung 6.25 entha¨lt die berechneten Ergebnisse. Die Eigenfrequen-
zen der Moden wurden u¨ber deren Ordnung3 und der Eigenfrequenz als Punkte eingetragen.
Fu¨r jede Moden-Klasse wurde durch Verbindung der Punkte fu¨r die verschiedenen Ordnungen
ein Linienzug gezeichnet, um den Zusammenhang zu verdeutlichen. Der U¨bersichtlichkeit halber
wurde die Frequenz auf die Ordnung normiert. Die Biegeschwingungen der Welle, gekennzeich-
net mit BX , zeigen kaum eine Abha¨ngigkeit vom Verschleiß. Maximal treten Unterschiede von
19Hz pro Ordnung auf, was bei der achten Ordnung eine Differenz von 152Hz bedeutet. Gene-
rell fu¨hrt fortschreitender Verschleiß hier zu einer Erho¨hung der Eigenfrequenz. Das kann mit
der geringer werdenden Masse des auf der Welle mitschwingenden Rades erkla¨rt werden, das im
Zuge der Schwingung viel kinetische, aber wenig Forma¨nderungsenergie aufnimmt.

































Abbildung 6.25.: Einfluss von Radverschleiß auf die Eigenfrequenzen
Die axialen Moden A0,x ohne Durchmesserknoten zeigen ab der zweiten Ordnung die Tendenz zu
mit Verschleiß fallenden Eigenfrequenzen. Dies deutet darauf hin, dass der Steifigkeitsverlust am
Radkranz sta¨rker ins Gewicht fa¨llt als der Massenverlust. Die Absenkung ist mit maximal 37Hz
pro Ordnung ca. doppelt so groß wie die Anhebung der Eigenfrequenzen bei den Wellenmoden.
2Beim Reprofilieren besteht in der Praxis auch die Mo¨glichkeit, das Profil in gewissen Grenzen in axialer Richtung
zu verschieben. So kann mit weniger Materialabtrag ein Normprofil erreicht werden. Axiale Verschiebung des
Profils wurde im Modell jedoch nicht beru¨cksichtigt.
3Damit ist die Anzahl der Durchmesserknoten bei Radschwingungen und die Anzahl der Wellenknoten bei
Wellenschwingungen gemeint.
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Die radialen Moden zeigen sich sehr empfindlich auf Radverschleiß. Wa¨hrend bei der zweiten und
dritten Ordnung Verschleiß zu einer Erho¨hung der Eigenfrequenz fu¨hrt, ist fu¨r ho¨here Ordnungen
eine Absenkung zu verzeichnen. Mit bis zu 60Hz pro Ordnung ist der Effekt sehr groß, fu¨r die
R0,6-Mode ergibt sich eine Absenkung um 260 Hz. Damit kann die Eigenfrequenz einer Mode
im Laufe der Lebensdauer eines Radsatzes leicht von einer Terz in eine andere wandern, und so
die Schallabstrahlung, zumindest nach Terzen aufgelo¨st, erheblich vera¨ndern.
Die Eigenfrequenzen der axialen Moden A1,x sind vom Verschleiß wenig beeinflusst. Da sich
bei ihnen ein Schwingungsknoten im Radkranz befindet und dieser kaum verformt wird, kon-
zentriert sich dort weder potenzielle noch kinetische Energie der A1,x-Schwingformen, so dass
die Eigenfrequenz unter Verschleiß stabil bleibt. Die A2,x-Moden dagegen zeigen eine deutliche
Verschiebung der Eigenfrequenzen und der Wechsel der Tendenz erfolgt analog zu den radialen
Moden. Die Spreizung ist mit maximal 63Hz pro Ordnung etwa so groß wie bei den radialen
Moden.
































































































Abbildung 6.26.: Terzspektren Schallabstrahlung von Rad und Schiene in Abha¨ngigkeit vom
Verschleiß des Rades
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Abbildung 6.26 zeigt die Ergebnisse der Schallberechnung. Es gibt die klare Tendenz zu einer
gesteigerten Schallabstrahlung des Rades bei gro¨ßerem Verschleiß. Dies kann zum einen durch
den Massenverlust des Rades erkla¨rt werden, welcher dessen Nachgiebigkeit generell steigert.
Zum anderen sinken die Eigenfrequenzen zahlreicher Radmoden durch Verschleiß, so dass sich
die Modendichte erho¨ht. Insgesamt stieg der Rad-Schallleistungspegel um 2.5Dezibel, was vor
allem dem Anstieg in den 2000- bis 5000Hz-Terzen geschuldet ist. Die große Steigerung der
Schallleistung in der 400Hz-Terz ist der Mode A−0,0+L1 zuzuschreiben, deren Eigenfrequenz von
330Hz bei einem Verschleiß von 0mm bis auf 397Hz bei einem Verschleiß von 30mm ansteigt.
Insgesamt ist die Entwicklung der Schallabstrahlung unter Verschleißeinfluss in den meisten
Terzen nahezu monoton, so dass je eine akustische Berechnung fu¨r den neuen und den maximal
verschlissenen Radsatz zur akustischen Bewertung des Radsatzes genu¨gt.
6.2.6. Einfluss der Radrotation
Durch die Rotation des Rades kommt es, wie in Abschnitt 3.3.1 beschrieben, zu einer Aufspaltung
der Resonanzfrequenzen des Rades. Um den Einfluss der Rotation auf die Schallabstrahlung zu
kla¨ren, wurde fu¨r das Modell B 2 aus Abschnitt 6.1.2 bei einer Einheitsrauheit von 10−9 m√
Hz
die Ko¨rperschallleistung berechnet. Abbildung 6.27 zeigt die berechneten Ergebnisse. Insgesamt
erho¨hte sich in Folge der Radrotation die Ko¨rperschallleistung um ca. zwei Dezibel; in einigen
Terzen, z. B. der 3150Hz-Terz, kann sogar eine Steigerung um bis zu drei Dezibel festgestellt
werden.
Die Erkla¨rung hierfu¨r ist eher in der Anregung als in der Schallabstrahlung zu suchen. So spaltet
sich eine Radresonanz, im Falle dass sie zu einer Mode mit Durchmesserknoten geho¨rt, in zwei
frequenzma¨ßig getrennte Resonanzen auf. Nach den Erkenntnissen aus Abschnitt 6.2.2 kommt es
zur gro¨ßten Schwingungsamplitude am Rad, wenn Rad- und Kontaktfrequenzgang sich in ihrer
Wirkung aufheben und es zur Anti-Resonanz kommt. Dieser Mechanismus funktioniert auch
dann noch auf die gleiche Weise, wenn die Rezptanz der Mode in Folge deren Aufspaltung nur
noch halb so groß ist. Es ist nur eine Verschiebung der Anti-Resonanzfrequenz f2 zu erwarten.
Diese These kann mit Blick auf Abbildung C.4 dadurch untermauert werden, dass UAkust im Falle
des rotierenden Rades nahezu ebenso groß ist wie beim stehenden Rad, im Vergleich zu diesem
Fall die U¨berho¨hung jedoch zweimal auftritt. Durch die Aufspaltung der Resonanzen wird also
der Energieeintrag ins Rad gesteigert. Folglich sollte wegen der Signifikanz dieses Effekts die
Radrotation bei Schallberechnungen stets beru¨cksichtigt werden.
6.2.7. Schlussfolgerungen
Der Schlu¨ssel zum Versta¨ndnis der Entstehung von Schall abstrahlenden Schwingungen von Rad
und Schiene ist die Betrachtung des Anregungsmechanismus. Durch die Rauheit der Lauﬄa¨chen
werden Schwingungen des Rad-Schiene-Systems erzwungen. Es wurde die Gro¨ße UAkust ein-
gefu¨hrt, die Auskunft u¨ber die Versta¨rkung der Anregung durch das Rad-Schiene-System gibt.
Im besten Fall addieren sich die Schwingungsamplituden der Kontaktpartner betragsma¨ßig zum
Betrag der anregenden Rauheit auf. Dies tritt na¨herungsweise bei den Frequenzen ein, die nicht
nahe den Eigenfrequenzen des Rades sind. Dort ist das Rad wenig nachgiebig und die erzwun-
gene Schwingungsamplitude verteilt sich gro¨ßtenteils auf Schiene und Kontakt. Da der Kontakt
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Abbildung 6.27.: Terzspektren Schallabstrahlung von Rad und Schiene in Abha¨ngigkeit von der
Rotationsgeschwindigkeit des Rades dargestellt als Fahrgeschwindigkeit
selbst keine Schallabstrahlung verursacht und deswegen nicht in UAkust beru¨cksichtigt wird, ist
diese Gro¨ße dann kleiner als Eins.
Eine Eigenform des Rades vergro¨ßert UAkust, wenn sie im Kontaktpunkt eine nennenswerte ra-
diale Auslenkung besitzt. Dann wird die Nachgiebigkeit des Rades sehr groß und es dominiert die
Schwingung. In Folge der Phasenumkehr im Frequenzgang des Rades oberhalb der Eigenfrequenz
kommt es zu einem gegenphasigen Schwingen von Rad und Kontakt, was eine Vergro¨ßerung der
Schwingungsamplitude UAkust bis auf das Zwo¨lffache bewirken kann. In Folge dessen steigt so-
gar die Schwingungsamplitude der Schiene u¨ber das außerhalb von Resonanzbereichen des Rades
vorherrschende Niveau.
Damit kann die Vorstellung, u.A. des Autors, ausgera¨umt werden, dass ein resonantes und damit
nachgiebiges Rad die Schallabstrahlung der Schiene und damit vielleicht auch die Gesamtschall-
abstrahlung verringern kann, indem es die Rauheit nahezu allein aufnimmt und Schwingungen
der anderen Komponenten verhindert. Im Umkehrschluss wa¨re ein besonders steifes Rad ein ”lei-
ses Rad auf lauter Schiene”. Das Gegenteil trifft zu, es wird durch Rad-Eigenfrequenzen stets
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eine Vergro¨ßerung von UAkust und damit eine erho¨hte Schallabstrahlung von Rad und Schiene
verursacht. Damit sind U¨berho¨hungen der Schwingungsamplitude in Folge von Resonanzen des
Rades trotz des kinematischen Anregungsmechanismus bestimmend fu¨r die Schallabstrahlung
des Rades. Folglich kann diese durch Vermeidung von Resonanzen verringert werden.
Die Hinzunahme der axialen Raumrichtung ins Interaktionsmodell fu¨hrt dazu, dass die maxima-
le U¨berho¨hung von UAkust im Bereich einer Eigenfrequenz vom Verha¨ltnis qu der Schwingform
abha¨ngig ist. Hier ko¨nnte sich Optimierungspotenzial ergeben. Die Kopplung der radialen und
axialen Schwingung wird stark von der entsprechenden Kopplungs-Rezeptanz im Kontaktfre-
quenzgang bestimmt. Diese ha¨ngt im Wesentlichen vom Parameter γ¯yK ab, so dass sich bei
Bogenfahrt eine besondere Situation ergibt. Insgesamt, jedoch bei Bogenfahrt noch mehr als bei
Geradeausfahrt, kann durch die Einstellung von positiven Werten fu¨r qu durch eine entsprechend
gestaltete Radsatzgeometrie eine akustische Verbesserung erzielt werden.
Die Schiene spielt im Frequenzbereich bis ca. 2 kHz die entscheidende Rolle bei der Schallab-
strahlung. Bei Fehlen von Radsatz-Eigenfrequenzen in einem Frequenzbereich strahlt die Schiene
gleichma¨ßig verteilt Schall ab, wa¨hrend das Rad fast keine Schallleistung generiert. Im Bereich
der Eigenfrequenzen der Radmoden mit Biege- und La¨ngsschwingungen der Welle, den radialen
Moden R0,x und bei den Moden An,x, n ≥ 1, kommt es zu einer besonders großen Versta¨rkung
in der Schallabstrahlung, wohingegen den A0,x-Moden eine geringere Bedeutung zukommt.
Radverschleiß wirkt sich steigernd auf die abgestrahlte Schallleistung, sowohl des Rades als
auch der Schiene aus. Die Eigenfrequenzen der radialen Eigenformen sowie der A2,x-Moden des
Rades werden am sta¨rksten vom Verschleiß beeinflusst und sind je nach Verschleißzustand in
verschiedenen Terzen zu finden. Insgesamt sind die Unterschiede so groß, dass eine akustische
Optimierung den neuen sowie den verschlissenen Radzustand beru¨cksichtigen sollte.
Eine Erho¨hung der modalen Da¨mpfung des Rades, wie sie durch Schwingungsabsorber erreicht
werden kann, bewirkt eine Reduktion der Schwingungen und des Schalls. Damit sind Absorber
ein sinnvolles Mittel zur Verringerung des Rollgera¨uschs, zumal sie auch die Schallabstrahlung
der Schiene verringern. Jedoch ist auch hier der Anregungsmechanismus zu beachten. Dieser
bedingt es, dass die Da¨mpfung des Rades wesentlich sta¨rker erho¨ht werden muss als im Falle
von Krafterregung, um dieselbe Reduktion in der Schwingungsamplitude zu erreichen.
6.3. BEM-Berechnung der Schallabstrahlung des Rades
In diesem Abschnitt wird mit Hilfe der Randelementemethode (BEM) die in die Luft abge-
strahlte Schallleistung des Radsatzes berechnet und mit der Ko¨rperschallleistung verglichen. So
soll die Ko¨rperschallleistung als akustisches Qualita¨tsmaß im Falle der Schallabstrahlung von
Eisenbahnra¨dern qualifiziert werden. Die Verwendung der Ko¨rperschallleistung als Maß fu¨r die
Schallabstrahlung des Rades bietet den Vorteil, dass keine akustische Berechnung, also keine
Lo¨sung der Helmholtz-Gleichung, notwendig fu¨r ihre Bestimmung ist. Sie kann schnell mit Hilfe
modaler Superposition berechnet werden und verursacht gegenu¨ber einer reinen Schwingungs-
berechnung nur einen geringen Mehraufwand im FE-Programm zur Berechnung der U -Matrix.
So kann eine Vielzahl von Modellvarianten bzw. Parametrierungen schnell berechnet werden,
was der akustischen Optimierung zu Gute kommt. Diese vereinfachte Modellierung muss jedoch
gerechtfertigt werden.
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Der Quotient aus abgestrahlter Schallleistung und Ko¨rperschallleistung ist der Abstrahlgrad
σ. Dieser ergibt sich nach Kollmann [67] aus dem Verha¨ltnis der Wellenla¨ngen von Luft- und
Strukturschwingung. Stimmen diese u¨berein, so kommt es zur Koinzidenz und damit zu einem
Abstrahlgrad σ > 1. Ist die Wellenla¨nge der Strukturschwingung weit kleiner als die der Luft-
schwingung, so ist der Abstrahlgrad wesentlich kleiner als Eins. Im Falle von Kugelstrahler,
Kolbenmembran und Rechtecksplatte gilt sogar σ(ω)
ω→0→ 0. Daher ist zu erwarten, dass die
Scha¨tzung σ = 1 erst ab einer gewissen Grenzfrequenz brauchbar ist. Durch diese Scha¨tzung be-
tra¨gt der Fehler in der Schallleistung gegenu¨ber dem wahren Abstrahlgrad 10 log10(σ) Dezibel.
Fu¨r eine Schwankungsbreite von σ zwischen 0.5 und 2 erga¨be sich durch die Scha¨tzung σ = 1
folglich eine Abweichung von maximal drei Dezibel in der berechneten Schallleistung. So ko¨nnen
Grenzen fu¨r den Abstrahlgrad abgesteckt werden, innerhalb derer die Ko¨rperschallleistung als
akustisches Maß noch akzeptabel ist. Es ist zu beachten, dass bei der akustischen Optimierung
letztlich nicht die absolute Schallleistung entscheidend ist, sondern vielmehr die Unterschiede
zwischen den verschiedenen Varianten. Daher fu¨hrt eine Fehlscha¨tzung der Schallleistung von
drei Dezibel nicht zwangsla¨ufig zu einem Fehler von 3 dB im Vergleich zwischen zwei Varianten.
Die Verformung des Rades bei harmonischer Schwingung in einer bestimmten Frequenz besteht
aus der Superposition zahlreicher Eigenschwingformen, vgl. Gleichung 4.27. Der Abstrahlgrad,
der sich in Folge dieser Schwingung und des dadurch verursachten Schallfeldes ergibt, ist daher
nicht einer einzelnen Mode zuzuordnen, sondern ist das Ergebnis der Gesamtschwingung bei
dieser Frequenz. Thompson gibt in [124] Formeln fu¨r die Scha¨tzung des Abstrahlgrades einzelner
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n die Anzahl der Durchmesserknoten der Mode,
σa(n) der Abstrahlgrad einer axialen Mode,
σr(n) der Abstrahlgrad einer radialen Mode,
r [m] der Radradius,
Sout [m
2] der Fla¨cheninhalt der Lauﬄa¨che (inkl. Spurkranz) des Rades und
Sin [m
2] der Fla¨cheninhalt der radial orientierten Fla¨che unterhalb des Radkranzes.
Zur Untersuchung der Gu¨ltigkeit der Vereinfachung σ = 1, wurde fu¨r das VMS-Rad die Schallab-
strahlung mittels der BE-Methode fu¨r die kinematische Anregung im Rad-Schiene-Kontakt durch
Rauheit berechnet.
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Abbildung 6.28.: BEM-Netz fu¨r das Rad. Knoten: 24273, Elemente: 24166
Um daru¨ber hinaus die Auseinandersetzung mit den Formeln 6.10 und 6.11 zu ermo¨glichen, wur-
de des Weiteren der Abstrahlgrades einzelner Moden berechnet. Bei a¨ußerer Anregung schwingt
eine Mode des Radsatzes nicht in ihrer Eigenfrequenz sondern in der jeweiligen Anregungsfre-
quenz. In der Regel dominieren die Moden das Schwingungsbild, deren Eigenfrequenzen nahe
bei der Anregungsfrequenz sind, da ihre U¨bertragungsfunktion dann, abha¨ngig von der modalen
Auslenkung im Anregungspunkt oder -gebiet, die gro¨ßten Werte aufweist. Das akustische Verhal-
ten, z. B. akustische Resonanz, hat frequenzma¨ßig keine Gemeinsamkeiten mit dem strukturdy-
namischen Verhalten. Daher ist der Abstrahlgrad einer Mode u¨ber einen breiten Frequenzbereich
zu ermitteln, um deren akustisches Verhalten beurteilen zu ko¨nnen. Es wurde der Abstrahlgrad
zahlreicher Moden jeweils u¨ber den Frequenzbereich von 200 bis 6000Hz in 100 logarithmisch
verteilten Frequenzschritten berechnet.
6.3.1. Aufbau des BE-Modells
Fu¨r eine BEM-Rechnung ist ein Oberfla¨chenmodell des schallabstrahlenden Ko¨rpers zu erstellen.
Die Vernetzung muss so fein sein, dass das Schallfeld bei der ho¨chsten Berechnungsfrequenz noch
approximiert werden kann. Dazu sind nach ga¨ngiger Ansicht pro Wellenla¨nge λ mindestens
sechs Randelemente zu verwenden. Diese Regel wird beispielsweise auch im Programm WAON
bzw. in dessen Benutzeranleitung [11] wiedergegeben. Zudem bietet WAON eine Funktion zur
Bestimmung der maximalen Frequenz an, die nach diesem Kriterium arbeitet. Wissenschaftlich
wurde diese These beispielsweise durch Marburg [73] u¨berpru¨ft und im Wesentlichen fu¨r gu¨ltig








6 · 5500Hz ≈ 0.01m. (6.12)
Da eine Elementgro¨ße von ca. 1 cm folglich nicht u¨berschritten werden darf, muss das BEM-Netz
feiner sein als die Netze, die fu¨r die FE-Modalanalyse der Radsa¨tze benutzt wurden. Abbildung
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6.28 zeigt das erstellte Netz, welches diesem Kriterium genu¨gt. Es liegen dieselben Geometrie-
daten zu Grunde wie den Modellen A1 bis A6 aus Tabelle 6.2. Wie beim Strukturmodell wurde
auch hier ein Halbmodell des Rades erstellt, das durch Symmetrierandbedingungen komplettiert
wird. Die Symmetrieebene ist so orientiert, dass die Radsatz-Rotationsachse sowie der mit dem
Krafteinleitungspunkt im FE-Modell korrespondierende Punkt des BE-Modells darin liegen.
6.3.2. Parametrierung und Durchfu¨hrung der Berechnung
Die Parametrierung des Rad-Schiene-Interaktionsmodells wurde so gewa¨hlt wie in Abschnitt
6.2.1 beschrieben. Insbesondere wurden eine Radlast von 34 kN und eine Fahrgeschwindigkeit
von 100 kmh gewa¨hlt. Der Wert fu¨r γ¯yK betrug -0.01. Es kam das FE-Modell A1 fu¨r die struk-
turdynamischen Berechnungen zum Einsatz. Die Kontaktkraft und Kontaktpunktverschiebung
u¨ber der Frequenz sind wegen Verwendung derselben Parameter nahezu identisch zu denen aus
Abbildungen 6.17 und 6.18. Die Abtastung ist jedoch wesentlich gro¨ber. Jede in der Interak-
tionsrechnung erzeugte Frequenzstu¨tzstelle zieht eine sehr zeitaufwendige BEM-Rechnung fu¨r
die Schallleistung nach sich, so dass die Anzahl der Stu¨tzstellen so gering wie mo¨glich gehalten
werden muss.
Die gewa¨hlte Diskretisierung des Frequenzbereichs mit 624 Stu¨tzstellen ist in Abbildung C.8 dar-
gestellt. Es wurde eine maximale Frequenzschrittweite von 40Hz gewa¨hlt. Die kleinste gewa¨hlte
Schrittweite betra¨gt ca. 10−3Hz zur Diskretisierung einer Resonanzspitze. Der u¨berwiegende
Teil von 96Prozent der Schrittweiten liegen im Bereich von 0.2Hz bis 40Hz, wobei durch die
Begrenzung auf 40Hz bei dieser Schrittweite eine Ha¨ufung auftritt.
Die Vorgehensweise in diesem Berechnungsbeispiel folgt dem Schema aus Abbildung 4.1. Die
Kontaktkra¨fte aus Abbildung C.8 wurden in einer harmonischen Analyse als Last im Kontakt-
punkt dem FE-Modell beaufschlagt und es erfolgte je eine harmonische Analyse fu¨r jede Berech-
nungsfrequenz. Die berechneten Schwingungsergebnisse wurden in das BEM-Programm WAON
eingelesen, welches diese automatisch importieren sowie durch Interpolation und Projektion in
Oberfla¨chenschnellen in Normalenrichtung umrechnen kann, wie sie fu¨r die BEM-Berechnung
beno¨tigt werden. Die Modellierung im BEM-Programm wurde von Koch in der Diplomarbeit
[66] erarbeitet und in der Belegarbeit [136] durch Wittwer verfeinert sowie hinsichtlich der Effi-
zienz optimiert. Die gewa¨hlten Einstellungen werden im Abschnitt B.4 beschrieben.
Fu¨r die WAON-Berechnungen waren insgesamt 72 Stunden CPU-Zeit erforderlich und es wur-
den maximal 10.3GB Speicher beno¨tigt. Bei den Berechnungen im LZarG-Projekt, das auch
akustische Rechnungen mit radscheibengebremsten Ra¨dern beinhaltete, fiel ein noch deutlich
gro¨ßerer Berechnungsaufwand an. Dieser ist im Rahmen von konstruktiven Studien fu¨r wenige
ausgewa¨hlte Varianten rechentechnisch zu bewa¨ltigen. Im Rahmen einer algorithmischen Opti-
mierung, bei der jedoch Hunderte bzw. Tausende Varianten untersucht werden mu¨ssen, ist diese
Vorgehensweise nicht praktikabel.
Aus Abbildung 6.29 sind die Rechenzeiten und der Speicherbedarf fu¨r die BEM-Rechnungen
u¨ber der Berechnungsfrequenz zu entnehmen. Es zeigt sich, dass diese Werte u¨ber einen gewissen
Frequenzbereich konstant sind und sich dann sprunghaft vera¨ndern. Der Grund ist jeweils eine
Vera¨nderung im Algorithmus. Fu¨r den Sprung bei 400Hz ist der Wechsel von der LFFMBEM4
4Diese Methode, LF steht fu¨r Low Frequency, ist nicht in [11, 10] dokumentiert, findet jedoch unterhalb von
400Hz beim Rad automatisch Anwendung. In vorherigen Versionen von WAON war diese Methode nicht
enthalten, unterhalb der unteren Grenzfrequenz der FMBEM war nur die konventionelle BEM anwendbar.
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Abbildung 6.29.: Rechenzeit- und Speicherbedarf fu¨r die Schallberechnung am Radsatz
zur FMBEM verantwortlich. Bei dieser Frequenz entspricht die Wellenla¨nge der Luftschwingung
gerade dem Raddurchmesser. Bei allen weiteren Stufen erho¨ht sich das ’Cell Level’5 von anfangs
drei jeweils um eine Stufe. Dabei nehmen Speicher- und Rechenzeitbedarf ab. Die akustischen
Berechnungen mittels FMBEM sind also, im Kontrast zu anderen Berechnungen im Frequenz-
bereich wie beispielsweise der FEM-Lo¨sung der Helmholtz-Gleichung, mit gro¨ßerer Frequenz
effizienter durchzufu¨hren. Bei Frequenzen oberhalb von 1500Hz sind nur noch ca. 300 Sekunden
und 1.5GB fu¨r eine Rechnung erforderlich. Das kompensiert zum Teil den negativen Effekt einer
feinen Vernetzung auf den Ressourcenbedarf. So wu¨rde ein gro¨beres Netz, welches bei niedri-
gen Frequenzen die Dimension des Problems reduzieren und damit die Rechnung beschleunigen
ko¨nnte, zu einem niedrigeren ’Cell Level’ fu¨hren und so keinen Effizienzgewinn in der gewu¨nsch-
ten Gro¨ßenordnung ermo¨glichen.
6.3.3. Akustische Berechnungsergebnisse und Qualifizierung der
Ko¨rperschallleistung als akustisches Qualita¨tsmaß
Als hinsichtlich der Strukturoptimierung maßgebliche Gro¨ße wird die abgestrahlte Schallleistung
angesehen. Diese wurde als Ergebnis der BEM-Rechnung von WAON ausgegeben und zusa¨tz-
lich mittels der Scha¨tzung σ = 1 aus den Ko¨rperschall-Ergebnissen berechnet. Hierbei kam eine
feinere Diskretisierung des Frequenzbereichs mit 4717 Stu¨tzstellen zum Einsatz. Dennoch be-
trug die Rechenzeit fu¨r die Ko¨rperschall-Berechnung nur ca. 2 Sekunden. Die Ergebnisse fu¨r die
Schallleistungsdichte werden in Abbildung 6.30 zusammengefasst. Unterhalb von 500Hz liegt die
Scha¨tzung mittels Ko¨rperschall zum Teil um einen Faktor von bis zu Zehn oberhalb der BEM-
Schallleistung. Generell kam es bei Frequenzen unterhalb von ca. 1100Hz zur U¨berscha¨tzung.
Danach kommt auch Unterscha¨tzung vor. Bei Frequenzen oberhalb von 3 kHz gibt es kaum noch
erkennbare Differenzen. Dafu¨r zeigt sich, dass die Abtastung mit nur 624 Stu¨tzstellen zu einer
relativ groben Approximation bei niedrigen Amplituden fu¨hrt. Zwei kleinere Peaks bei 4300Hz
und 5400Hz wurden offenbar gar nicht erfasst.
5Waon teilt die Randelemente in ’Cells’ ein, wobei im Rahmen einer hierarchischen Aufteilung diese wiederum aus
Unter-’Cells’ aufgebaut sind. Die Tiefe des so entstehenden Unterteilungsbaumes wird ’Cell Level’ genannt
und ist begrenzt durch die Wellenla¨nge des Schalls bei der spezifischen Berechnungsfrequenz. Je ho¨her die
Berechnungsfrequenz, desto geringer ist die Wellenla¨nge und desto geringer ist die Gro¨ße einer Blatt-Zelle in
diesem Baum. So kann der ’Cell Level’ zu ho¨heren Frequenzen hin gesteigert werden.
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Abbildung 6.30.: Schallleistungsdichte fu¨r das Rad, Vergleich der Ergebnisse von Ko¨rperschall-
und BEM-Rechnung
Welche Bedeutung den Abweichungen in der berechneten Schallleistung zukommt, ist Abbildung
6.31 zu entnehmen. Dort sind die berechneten Spektren der Schallleistung dargestellt. Unterhalb
einer Terzmittenfrequenz von 500Hz kommt es zu großen Abweichungen von bis zu acht Dezibel
in der ermittelten Schallleistung. Oberhalb von 500Hz sind die Abweichungen dann stets kleiner
als zwei, ab 1500Hz sogar kleiner als ein Dezibel. Deshalb ist die Scha¨tzung der Schallleistung
dieses Rades ab einer Terzmittenfrequenz von 500Hz als brauchbar einzustufen. Damit ist ihre
Verwendung in der akustischen Optimierung gerechtfertigt. Hinzu kommt, dass bei niedrigen
Frequenzen die Schiene den Gesamtschall dominiert, so dass der Fehlscha¨tzung bei diesen Fre-
quenzen eine geringe Bedeutung fu¨r das Gesamtergebnis zukommt, vgl. Abbildung 6.20. Dort
dominiert die Schiene bis ca. 2000Hz die Schallabstrahlung, obwohl die Schallabstrahlung des
Rades mittels Ko¨rperschall gescha¨tzt wurde.
Erga¨nzend findet sich in Abbildung 6.31 eine Darstellung des Abstrahlgrades u¨ber der Frequenz.
Dieser kann nicht einer einzelnen Mode zugeordnet werden sondern ergibt sich aus der Schwing-
form des Rades bei der betreffenden Frequenz, die eine U¨berlagerung aller Eigenschwingformen
des Rades darstellt. Dennoch lassen sich hier einige Schlu¨sse ziehen.
Unterhalb von 400Hz liegt der Abstrahlgrad stets unter 0.5. Bei dieser Frequenz ist die Wel-
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lenla¨nge der schwingenden Luft genauso groß wie das Rad. Hier sind die ersten akustischen
Resonanzpeaks zu verzeichnen. Ab ca. 1600Hz bleibt der Abstrahlgrad auf einem Niveau von
etwa Eins. Bei 2200 und 2335Hz zeigen sich zwei Resonanzpeaks, bei denen der Abstrahlgrad bis
auf einen Wert von 1.8 ansteigt. Diesen Frequenzen konnte keine Erkla¨rung zugeordnet werden.
Die zu ihnen geho¨renden Wellenla¨ngen von 15.4 cm bzw. 14.5 cm stehen in keinem deutbaren
Verha¨ltnis zu den physikalischen Dimensionen des Rades. Diese Wellenla¨nge ist ein Zwanzigstel
des Radumfangs. Die in diesem Bereich dominierenden Schwingungen sind die A+2,0+L2 und die
A−2,0 +L
1, die, wie in Abbildung 6.23 gezeigt, zwei Auspra¨gungsformen der R0,0-Mode sind und







































































































Abbildung 6.31.: Schallleistungsspektren (Oben) und Abstrahlgrad (Unten) fu¨r die
Ko¨rperschall- und BEM- Berechnung
Der Abstrahlgrad ausgewa¨hlter Moden ist in Abbildung 6.32 u¨ber der Frequenz aufgetragen.
Bei den A0,x-Moden ergibt sich folgendes Bild: Bei niedrigen Frequenzen ist der Abstrahlgrad
zuna¨chst nahe Null und steigt dann zu einer Inzidenzfrequenz hin schnell an. In der Inzidenz-
frequenz betra¨gt er 1.5 bis 1.8. Danach folgen Oszillationen um einen Wert von 0.8 mit einer
Amplitude von ca. 0.1. Bei etwa 2600Hz besitzen die Abstrahlgrade aller berechneten A0,x-
Moden eine Maximum fast bei derselben Frequenz. Dies ist wiederum kaum zu erkla¨ren, deckt
sich aber mit der Beobachtung der zwei Peaks aus Abbildung 6.31. Bei noch ho¨heren Frequenzen
sind die Abstrahlgrade alle nahezu gleich Eins.
Die Eigenfrequenzen der jeweiligen Moden sind als senkrechte Linien eingezeichnet. Es zeigt sich,
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Abbildung 6.32.: Abstrahlgrad einzelner Moden des VMS-Rades u¨ber der Frequenz (durchge-
zogene Linie) sowie Approximation nach Thompson, Gleichung 6.10 und 6.11
(gestrichelt)
183
6. Berechnung der Schallabstrahlung von Radsa¨tzen
dass die Abstrahlgrade der Moden A0,3 bis A0,8 bei der jeweiligen Eigenfrequenz nahe bei Eins
liegen. Fu¨r die Moden A0,1 und A0, 2 trifft dies nicht zu. Bei der A0,2 liegt der Abstrahlgrad bei
nur 0.25. Die A0,1 tritt mit verschiedenen Biegeeigenformen der Welle bei Frequenzen von 89
und 153Hz auf, wa¨hrend ihre Inzidenzfrequenz bei ca. 400Hz liegt. Daher sind diese Moden als
ineffiziente Strahler einzuscha¨tzen.
Die Abstrahlgrad-Scha¨tzung nach Gleichung 6.10 zeigt die richtige Tendenz geringer Abstrahl-
grade bei niedrigen Frequenzen. Jedoch wird bereits die Frequenz, bei der der steile Anstieg
beginnt, falsch eingescha¨tzt. Die Inzidenzfrequenz und die Oszillationen werden nicht abgebil-
det. Diese werden nach Kollmann [67] beispielsweise durch die Kolbenmembran in Form von
Bessel-Funktionen realisiert, so dass ein Ansatz auf dieser Basis bessere Scha¨tzungen liefern
ko¨nnte.
Fu¨r die A1,x-Moden gelten nach Thompson dieselben Scha¨tzungen des Abstrahlgrades wie fu¨r
die A0,x-Moden. In den Berechnungsergebnissen zeigt sich hier ein etwas diffuseres Bild. Der
Abstrahlgrad ist fu¨r alle Moden bei 200Hz gleich Null und steigt dann an. Bei den meisten
Moden kommt es gleich nach dem Anstieg zu einer Inzidenzerscheinung, nicht oder nur in sehr
schwacher Form jedoch bei den Moden A1,0 und A1,1. Dort erreicht der Abstrahlgrad nur einen
Peak-Wert von ca. 1.2 bei etwa 750Hz. Dafu¨r kommt es zu einem zweiten Peak im Verlauf der
Abstrahlgrad-Funktion. Besonders ausgepra¨gt ist dieser bei der Mode A1,6 bei ca. 1750Hz. Bei
den Moden A1,2 und A1,3 schließt sich diese Resonanz direkt an die erste Inzidenz-Resonanz
an und die U¨berho¨hung des Abstrahlgrades fa¨llt mit einem Wert von ca. Zwei weniger groß
aus. Mo¨glicherweise ist der Frequenzbereich um diese zweite, sehr scharfe Resonanz nicht fein
genug diskretisiert, so dass nicht alle Peaks in ihrer tatsa¨chlichen Ho¨he ausgebildet sein mu¨ssen.
Nach dem zweiten Peak kommt es noch zu Oszillationen und ab ca. 2500Hz ist der Abstrahl-
grad na¨herungsweise gleich Eins fu¨r alle Moden. Die Formel 6.10 ist auch fu¨r diese Moden
anzuwenden. Hier ist jedoch kaum eine Gemeinsamkeit der Approximation mit den berechneten
Abstrahlgraden zu erkennen. So wird die Inzidenzfrequenz falsch eingescha¨tzt, und die Resonan-
zen werden nicht abgebildet. Die Moden A1,0 und A1,1 sind mit ihrer niedrigsten auftretenden
Eigenfrequenz eingezeichnet. Diese liegt unterhalb der Inzidenzfrequenz in einem Bereich sehr
ineffektiver Schallabstrahlung mit Abstrahlgraden nahe Null. Zu beachten ist jedoch, dass die
A1,0 nach Tabelle 6.3 bis zu einer Eigenfrequenz von ca. 1 kHz und die A1,1 sogar mit bis zu
2130Hz auftritt. Dort sind die Abstrahleffektivita¨ten gro¨ßer. Fu¨r die A1,x-Moden mit x ≥ 2
liegen die Eigenfrequenzen im Bereich, fu¨r den σ = 1 gilt.
Der Abstrahlgrad der radialen Moden ist nach Thompson mit Gleichung 6.11 zu berechnen.
Diese modelliert ein langsameres Ansteigen des Abstrahlgrades von Null bei niedrigen bis Eins
bei hohen Frequenzen, wobei es eine langsam ansteigende und darauf folgend eine schneller an-
steigende Phase gibt. In der BEM-Berechnung zeigt sich das auch, jedoch bei i. d. R. niedrigeren
Frequenzen. Außerdem schließt sich eine Inzidenz mit geringer U¨berho¨hung und einem erneuten
Abfallen des Abstrahlgrades an, die in Gleichung 6.11 nicht beru¨cksichtigt sind. Es folgt eine
gemeinsame Resonanz aller radialen Moden bei ca. 2400Hz. Diese deckt sich mit dem hohen
Abstrahlgrad, welcher in Abbildung 6.31 bei dieser Frequenz auftrat. Damit besitzt diese akus-
tische Resonanz mit U¨berho¨hungen von ca. Zwei, was drei Dezibel entspricht, große Relevanz
fu¨r die berechnete Schallleistung. Bereits bei der Auswertung von Abbildung 6.31 konnte keine
u¨berzeugende Erkla¨rung dieser Resonanz gegeben werden, und so ist auch an dieser Stelle der
Grund fu¨r diese Resonanz nicht klar zu erkennen.
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6.3.4. Zusammenfassung
In diesem Abschnitt wurden die Schallleistung fu¨r das VMS-Rad mittels der BEM-Methode
und die Ko¨rperschallleistung mittels der U -Matrix u¨ber den Frequenzbereich der 250Hz bis
5000Hz-Terz berechnet. Ziel war die Qualifizierung der Ko¨rperschallleistung als Maß fu¨r die
Schallabstrahlung in der akustischen Optimierung. Fu¨r Frequenzen oberhalb von 500Hz kann
die Ko¨rperschallleistung als Abstrahlungsmaß eingesetzt werden, wobei maximal ein bis zwei
Dezibel Abweichung von der BEM-Lo¨sung im Terzspektrum zu erwarten sind. Unterhalb von
500Hz ist die Abstrahlung wesentlich (bis zu sechs Dezibel) geringer als dies mit Hilfe der
Ko¨rperschallleistung vorhergesagt wurde. Der Grund ist die schlechte Abstrahleffektivita¨t des
untersuchten Rades bei diesen Frequenzen.
Diese kann mit Hilfe der Formeln 6.10 und 6.11 zwar modelliert werden, jedoch ist die Vorhersage
der Frequenz, ab der die Abstrahlung effektiv ist, nicht richtig und so wird es als wenig sinnvoll
angesehen, die Na¨herungen in ihrer jetzigen Form zu verwenden. Verbesserungen der Formeln
sind notwendig, um die Abstrahlung im niedrigen Frequenzbereich besser einzuscha¨tzen. Die
Formeln wurden auf Grund von zweidimensionalen BEM-Rechnungen mit axialsymmetrischen
Ansatzfunktionen in der Umfangsrichtung bestimmt, wie aus dem Bericht [119] von Thompson
hervorgeht.
Vermutlich sind geometrische Parameter des Rades verantwortlich fu¨r die Abweichungen von
BEM-Rechnung und Scha¨tzung, denn in [119] war die Scha¨tzung wesentlich besser als im hier
gezeigten Beispiel. Daher kann eine mo¨gliche Verbesserung der Na¨herungsformeln nur zielfu¨hrend
sein, wenn ihre Kalibrierung an mehreren verschiedenen Ra¨dern erfolgt. Mo¨glicherweise sind
fu¨r genauere Scha¨tzungen des Abstrahlgrades weitreichendere geometrische Informationen u¨ber
das Rad notwendig. Ein Vorteil der Formeln 6.10 und 6.11 ist, dass zu ihrer Anwendung nur
die dominierende Verschiebungsrichtung und die Anzahl der Durchmesserknoten einer Mode
bekannt sein mu¨ssen. In Abbildung 6.32 ist klar eine Abha¨ngigkeit des Abstrahlgrades von der
Anzahl der Kreisknoten zu erkennen. Daher mu¨ssen verbesserte Na¨herungen diesen Parameter
mit beru¨cksichtigen, auch wenn die Bestimmung der Kreisknoten aus FE-Ergebnissen sich im
Rahmen des LZarG-Projekts [59] als fehleranfa¨llig erwiesen hat.
In der akustischen Strukturoptimierung wird die Scha¨tzung σ = 1 verwendet. Dies lieferte ober-
halb von 500Hz brauchbare Ergebnisse. Unterhalb dieser Frequenz ist die Schallabstrahlung
ohnehin von der Schiene dominiert, so dass im Gesamtschallleistungspegel keine großen Effekte
zu erwarten sind. Mit den Formeln 6.10 und 6.11 ist eine Verbesserung der Ergebnisse unterhalb
500Hz mo¨glich, jedoch keine genaue Scha¨tzung des Abstrahlgrades und somit auch keine Re-
duktion des Fehlers gegenu¨ber der BEM auf ein Niveau unterhalb von zwei Dezibel. Daher und
wegen der geringen Bedeutung der Radschallabstrahlung in diesem Frequenzbereich wird der
Aufwand, den die Bestimmung der Schwingformen mit sich bringt, nicht in Kauf genommen.
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In den Kapiteln 3, 4 und 5 wurden die Grundlagen bereitgestellt, um die akustische Optimierung
auf der Basis einer Prognose der von Rad und Schiene abgestrahlten Schallleistung zu ermo¨gli-
chen. In diesem Kapitel kommen die Methoden zur Anwendung. Die Gestaltung von Radsa¨tzen
ist durch zahlreiche Normen und Anforderungen eingeschra¨nkt. Die Norm DINEN13715 [2]
schreibt die Form der Lauﬄa¨che vor, die DINEN13979 [8] benennt eine Reihe von weiteren
Anforderungen an das Rad, die von Mu¨ller in seinem Vortrag [65] hinsichtlich der Anspru¨che
der DB AG pra¨zisiert werden:
Geometrisch Der Radsatz ist als wesentlicher Bestandteil in das System Bahnfahrzeug ein-
gebunden und muss daher besonders im Vollbahnbereich an zahlreichen Schnittstellen
kompatibel mit den u¨brigen Systembestandteilen sein. So ist aus fahrtechnischen Gru¨nden
die Radkranzbreite eingeschra¨nkt, der Raddurchmesser darf wegen seines Einflusses auf
Pufferho¨he und Fahrzeugbegrenzungslinie wenig schwanken und sollte beim Gu¨terwagen
ca. 920mm fu¨r den neuen Radsatz betragen. Die Kontur des Stegs sollte nicht u¨ber die
Ausdehnung der Nabe hinaus ragen, um Freiraum fu¨r Bremsausru¨stung und andere Fahr-
werkskomponenten zu gewa¨hren. Der Radkranz ist mit einer Grenzmaßrille zu versehen,
so dass das Erreichen des Betriebsgrenzmaßes erkennbar ist. Der a¨ußere Teil der Rad-
kranzunterseite dient als Einspannbereich fu¨r die Drehmaschinen, die die Reprofilierung
vornehmen. Des Weiteren muss das Rad von außen zuga¨nglich sein, um die Ultraschall-
pru¨fung zu ermo¨glichen.
Mechanisch Die mechanische Betriebsbelastung des Radsatzes setzt sich aus der statischen
Radsatzlast sowie dynamischen Zuschla¨gen in verschiedenen Fahrsituationen wie Gerade-
aus-, Kurven- undWeichenfahrt zusammen, wobei die Belastung in Folge der Rollbewegung
umlaufend auf den Radsatz wirkt. Der Nachweis erfolgt daher nach der Maßgabe der
Dauerfestigkeit und kann u.U. rein rechnerisch u¨ber FE-Analysen erbracht werden.
Thermomechanisch Klotzgebremste Gu¨terwagenra¨der mu¨ssen bei der Bremsung großeWa¨rme-
mengen aufnehmen, auf Grund derer sich thermische Verformung sowie Spannungen aus-
bilden. Dies ist der Grund fu¨r den Einsatz glockenfo¨rmiger Radsteg-Bauformen, beispiels-
weise BA004 oder BA318 im Gu¨terwagenbereich, da diese eine verringerte radiale Steifig-
keit aufweisen und daher auf Temperaturgradienten in radialer Richtung mit geringeren
Spannungen reagieren. Hier ist ein Bremsen-Pru¨fstandsversuch zwingend vorgeschrieben.
Akustisch Ein neu zuzulassendes Gu¨terwagenrad sollte ho¨chstens genauso viel Schall abstrahlen
wie ein Bestandsrad. Die Qualifikation kann u¨ber eine TWINS-Berechnung erfolgen.
Die Vielzahl der geometrischen Restriktionen verdeutlicht, dass eine Umkonstruktion des Rad-
kranzes oder der Nabe Kompatibilita¨tsprobleme mit sich bringt, welche den Einsatz einer in
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diesen Bereichen vera¨nderten Konstruktion in Frage stellen wu¨rden. Es wird daher darauf ver-
zichtet, diese Bereiche zu vera¨ndern. Die Basis der Optimierung ist der VMS-Radsatz. Die Welle,
der Radkranz und die Nabe werden unvera¨ndert u¨bernommen; lediglich der Steg und die U¨ber-
gangsbereiche zu Nabe und Radkranz werden im Rahmen der Optimierung vera¨ndert.
Eine automatisierte Bewertung der Festigkeit des Rades unter diesen Belastungen mittels FE-
Simulation ist im Hinblick auf die mechanische Festigkeit mo¨glich und fu¨r die thermomechani-
sche Festigkeit ko¨nnte eine FE-Rechnung zumindest Anhaltspunkte geben. Jedoch wurde eine
Festigkeitsuntersuchung im Rahmen dieser Arbeit nicht umgesetzt und bleibt damit fortfu¨hren-
den Arbeiten vorbehalten. An FE-Netze zur Berechnung von Strukturspannungen sind ho¨here
Anspru¨che hinsichtlich der Netzfeinheit und -regularita¨t zu stellen, siehe beispielsweise den ent-
sprechenden Bericht [62] aus dem Projekt LZarG, da die gro¨ßten Spannungen im Modell ha¨ufig
lokal konzentriert auftreten. Zudem ko¨nnen konstruktive Details, wie z. B. Rundungsradien in
U¨bergangsbereichen, die lokale Spannung stark beeinflussen. Ein Modell, mit dem auch Span-
nung berechnet wird, muss deshalb hinsichtlich der Rundungsradien parametriert werden, was
die Dimension des Entwurfsraums, d. h. die Anzahl der untersuchten Parameter in der Optimie-
rung, deutlich erho¨ht.
Die konstruktive Ausgestaltung, also die Auswahl von Rundungsradien und anderen Details,
kann in der Produktentwicklungsphase zeitlich nach die akustische Optimierung gestellt wer-
den. Damit wird diese zu einem Werkzeug der Varianten- und Ideenfindung. Ihr Ergebnis ist
nicht ein fertig konstruiertes Rad sondern ein Entwurf, der weiterer Entwicklungsschritte bedarf.
Das prinzipielle Potenzial einer Variante, bei geeigneter Ausgestaltung den Betriebsbelastungen
Stand zu halten, kann daher nur durch die Wahl ausreichend starker Querschnitte gewa¨hrleistet
werden. Es zeigte sich in den durchgefu¨hrten Optimierungsrechnungen die Tendenz zu steifen
Ra¨dern, also solchen ohne prinzipielle Schwachstellen im Hinblick auf die Steifigkeit, so dass
zwischen mechanischer Festigkeit und geringer Schallabstrahlung nicht generell ein Zielkonflikt
besteht.
Schwieriger ist die Lage hinsichtlich der thermomechanischen Festigkeit. In Voruntersuchungen,
siehe z. B. Bracciali [19] und Thompson [126], haben sich stets gerade, d. h. nicht gekru¨mmte
Stegformen als akustisch vorteilhaft herausgestellt. Diese kommen wegen der zu geringen ther-
momechanischen Festigkeit in klotzgebremsten Drehgestellen nicht mehr zum Einsatz. Daher
werden im Abschnitt 7.7.2 Modelle untersucht, bei denen die Kru¨mmung bzw. Schra¨gstellung
des Stegs im Ansatz verankert ist, damit sich bei der akustischen Optimierung die geradlinige,
aufrechte Stegform nicht ausbildet.
7.1. Parametrisches FE-Radsatzmodell
In der Diplomarbeit von Han [40] konnten im Rahmen des LZarG-Projekts Erfahrungen mit der
parametrischen Modellierung von Eisenbahnra¨dern gesammelt werden. Dort wurde ein zweidi-
mensionales, parametrisches Modell fu¨r ein Personenzugrad mit Radscheibenbremsen erstellt
und Schwierigkeiten sowie vorteilhafte Lo¨sungsansa¨tze beleuchtet. Das Modell des Rades muss
eine mo¨glichst flexible parametrische Gestaltung des Radstegs und der U¨bergangsbereiche zu-
lassen. Gleichzeitig besteht die Forderung nach Stabilita¨t, d. h., es soll in mo¨glichst vielen Fa¨llen
ein fehlerfreies Modell entstehen. Das bedeutet beispielsweise, dass sich Begrenzungslinien ei-
ner Fla¨che nur in den Eckpunkten schneiden du¨rfen und dass alle Fla¨chen zusammenha¨ngend
sind. Dies muss beispielsweise bei starker Kru¨mmung und stark schwankender Dicke des Stegs
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nicht unter allen Umsta¨nden gegeben sein. Fu¨r die Parameterwerte sollten einfach Grenzen an-
zugeben sein, die eine sinnvolle Konstruktion garantieren. Als Beispiel sei die Kontur des Stegs
genannt. Wu¨rde man die axial innere und a¨ußere Kontur u¨ber absolute Koordinaten ya und yi
beschreiben, so mu¨sste man die Nicht-Durchdringung der beiden Konturen bzw. die Einhaltung
der Mindest-Dicke u¨ber eine Gleichung ya − yi ≥ bmin sicherstellen. Sinnvoller ist daher eine





























Abbildung 7.1.: Beispiel zur absoluten und relativen Bemaßung
Die Koordinate ym definiert die Lage der Mittelachse und kann im Hinblick auf die Stegdicke frei
gewa¨hlt werden. Die Dicke selbst wird mit dem Parameter b beschrieben, fu¨r den gilt: b ≥ bmin
So wird die Formulierung von Nebenbedingungen erleichtert.
Eine Darstellung des erstellten Geometrie-Modells findet sich in Abbildung 7.2. Die Model-
lierungseinheit ist, abweichend von der Zeichnung, der Meter. Die Geometrie fu¨r die nicht-
parametrischen Elemente wurde vom VMS-Radsatz u¨bernommen. In Zahlen angegebene Maße
dienen der Information, mit Formelzeichen beschriftete Maße sind Modellparameter. Der para-
metrierbare Bereich des Modells besteht aus dem Steg sowie dem a¨ußeren und inneren U¨ber-
gangsbereich. Als Bezugslinie in der radialen x-Richtung dient die Rotationsachse des Radsatzes,
in der axialen y-Richtung wird die Radkranzru¨ckseite als Referenz verwendet. Der Steg orien-
tiert sich an einer Steg-Bezugslinie. Sie ist schra¨g gestellt und besitzt am inneren Ende die
y-Koordinate yki und am a¨ußeren Ende yka. Mittels dieser zwei Parameter ko¨nnen also Lage
und Schra¨gstellung der Steg-Bezugslinie kontrolliert werden.
Die Steg-Mittellinie ist eine Spline-Linie, die u¨ber n+2 Knoten definiert wird. Dabei ist n ≥ 1 die
frei wa¨hlbare Anzahl der Stu¨tzstellen des Stegs, die die Anzahl der insgesamt vorhandenen Mo-
dellparameter bestimmt. Die zwei a¨ußersten Knoten sind die Endpunkte der Steg-Bezugslinie.
Die u¨brigen n Knoten der Mittellinie sind in x-Richtung gleichma¨ßig u¨ber die radiale Stegaus-
dehnung verteilt. Eine Parametrierung der x-Koordinaten wa¨re auch denkbar, wurde jedoch mit
Blick auf die dadurch steigende Modelldimension nicht verwirklicht.
Die y-Koordinaten di, i = 1, . . . , n, der Stu¨tzstellen der Steg-Mittellinie werden relativ zur Steg-
Bezugslinie gemessen. Positive Werte bedeuten, dass die Mittellinie axial weiter außen liegt als
die Bezugslinie. Die Wahl di = 0 fu¨hrt zu einem geraden Steg. Die Steg-Dicke wird u¨ber die
Parameter bi, i = 1, . . . , n + 2, bestimmt. Der Parameter b1 beschreibt die Dicke am inneren
Ende der Steg-Bezugslinie, gemessen in y-Richtung, bn+2 bezieht sich in gleicher Weise auf das
a¨ußere Ende. Die u¨brigen Werte bi, i = 2, . . . , n+1, bezeichnen die Dicke des Stegs am Knoten
i − 1 der Steg-Mittellinie. Sie werden orthogonal zu dieser nach innen und außen abgetragen.
Die Knotenpunkte, die man so erha¨lt, werden durch Spline-Linien verbunden.
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7.2. Verwendete Ansa¨tze und Verfahren zur akustischen Optimierung
Der a¨ußere U¨bergangsbereich wird durch zwei Parameter beschrieben: yha bestimmt, wie weit
von der Radkranzinnenseite entfernt eine gerade Verbindung zum Steg-Außenknoten erfolgt. xka
beschreibt die radiale Ausdehnung des U¨bergangsbereichs. Der innere U¨bergangsbereich wird
durch die Nabe radial innen und den Steg radial außen begrenzt. Axial wird er durch zwei
Linienzu¨ge beschra¨nkt, die jeweils in einem Knoten gebrochen sind. Ein Hilfsknoten mit der
x-Koordinate xhi, der in y-Richtung um den Wert yhi gegenu¨ber dem innersten Knoten der
Steg-Bezugslinie verschoben ist, dient als Referenz. Von diesem wird die Dicke bhi in y-Richtung
nach innen und außen abgetragen.
Das Modell besitzt fu¨r festes n insgesamt 2n+ 9 Parameter, die die Einheit Meter besitzen, da
sie Abmessungen im Modell bezeichnen. Diese werden zu einem Parametervektor
p = (yki, yka, xka, d1, . . . , dn, b1, . . . , bn+2, yha, bhi, yhi, xhi)
T (7.1)
zusammengefasst.
7.2. Verwendete Ansa¨tze und Verfahren zur akustischen
Optimierung
Im Rahmen dieser Arbeit wurden keine Optimierungsverfahren entwickelt oder verbessert, son-
dern es wurden vorhandene Implementierungen verwendet. Daher beschra¨nkt sich die Darstel-
lung der Ansa¨tze und Verfahren auf das fu¨r den Anwender notwendige Maß.
In den Arbeiten von Stu¨wing [107, 108] und Stier [105] wurden die Optimierungsroutinen von
ANSYS eingesetzt. Die Zielfunktionswerte waren die Masse und die Eigenfrequenz der A1,2-
Mode, die direkt mit ANSYS berechnet werden konnten. Stier verwendete zudem die Software
GEOpS2 (1) und belegte dessen Eignung, Strukturoptimierungsprobleme zu behandeln. Der
technische Aufwand war jedoch groß. Die Zielfunktion muss mittels einer Fortran-Bibliothek
eingebunden werden, innerhalb derer eine Funktion aufgerufen wird. Es gibt wenig Mo¨glichkei-
ten, den Verlauf der Optimierung zu verfolgen, insbesondere ko¨nnen Individuen nicht eindeutig
Generationen zugeordnet werden. Hinzu kommt, dass die erstellten Berechnungsprogramme fu¨r
die Schallprognose in MATLAB erstellt wurden und in die GEOpS2-Abla¨ufe nur mit gewis-
sem technischen Aufwand einzubinden wa¨ren. Weiterhin ist diese Software auf die genetischen
Algorithmen beschra¨nkt.
Daher ist es zweckma¨ßiger, die Optimierung in MATLAB selbst durchzufu¨hren. Hier stehen die
”Genetic Algorithm and Direct Search”-Toolbox, welche genetische Algorithmen fu¨r ein- und
mehrkriterielle Optimierungsprobleme anbietet, sowie die ”Optimization”-Toolbox, welche gra-
dientenbasierte Einziel-Optimierungsverfahren beinhaltet, zur Verfu¨gung. So kann mit Ausnah-
me der numerischen Modalanalyse die gesamte Optimierung in der MATLAB-Umgebung durch-
gefu¨hrt werden. Die Einbindung von ANSYS erfolgt, indem eine Parameterdatei von MATLAB
generiert und anschließend ANSYS im Batch-Modus aufgerufen wird. Dieses liest die Parame-
terdatei ein, fu¨hrt Modalanalyse und Postprocessing durch und generiert Ausgabedateien, die
wieder in MATLAB eingelesen werden.
1Genetic and Evolutionary Optimisation of Structures. Dabei handelt es sich um ein Linux-basiertes Programm,
welches mittels genetischer Algorithmen Optimierungsprobleme lo¨sen kann und das von Kaletta [53] entwickelt
wurde.
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7.2.1. Allgemeine Beschreibung von Optimierungsproblemen
In Abschnitt 5.4 wurde die akustische Optimierung im Ablaufschema nach Abbildung 5.23 dar-
gestellt. Dem Optimierungsverfahren kommen in diesem Ablauf zwei Funktionen zu. Zum einen
ist der Parametersatz bzw., um in der Terminologie der evolutiona¨ren Algorithmen zu sprechen,
das Individuum zu bewerten. Das heißt, es ist je nach konkretem Algorithmus zu entscheiden, ob
das Individuum nach gegebenen Kriterium optimal ist, ob es ggf. eine Verbesserung gegenu¨ber
seinem Vorga¨nger darstellt, oder auf welchem Rang es sich in einer Gruppe von Individuen
einordnet. Zum anderen muss, falls die Optimierung fortgesetzt wird, aus den gegebenen Infor-
mationen zu den bereits berechneten Individuen ein oder mehrere neue bestimmt werden, die
noch bessere, d. h. kleinere, Zielfunktionswerte erwarten lassen.
Formal kann ein kontinuierliches Optimierungsproblem folgendermaßen beschrieben werden:
J(p) → min
p
p ∈ Rnp , (7.2)
g(p) ≤ 0 und (7.3)
h(p) = 0. (7.4)
Darin sind:
p der Parametersatz, der ein Individuum u¨ber np reelle Parameter beschreibt,
J die vektorwertige Zielfunktion; J(p) ∈ RnJ . Dabei gibt nJ die Anzahl der skalarwerti-
gen Zielfunktionen an. Ist nJ = 1, so liegt ein einkriterielles Optimierungsproblem vor,
ist nj > 1, so wird das Problem mehrkriteriell genannt.
g Die Funktion der Ungleichungs-Nebenbedingungen. Es wird nur nach solchen p gesucht,
die die Ungleichungs-Nebenbedingung 7.3 erfu¨llen.
h Die Funktion der Gleichungs-Nebenbedingungen.
Es wird also ein Parametervektor p∗ gesucht, der unter allen Vektoren p ∈ Pzul die geringsten
Zielfunktionswerte J(p) aufweist. Dabei ist Pzul der zula¨ssige Bereich:
Pzul = {p ∈ Rnp , g(p) ≤ 0, h(p) = 0} . (7.5)
Das Optimum p∗ ∈ Pzul erfu¨llt die Bedingung:
J(p∗) ≤ J(p) ∀p ∈ Pzul. (7.6)
Im Falle nJ > 1 liegen mehrere Zielfunktionen vor. Ein Punkt p, der eine von diesen mini-
miert, muss i. A. nicht die anderen minimieren, so dass ein Zielkonflikt vorliegt. Dieser spiegelt
den Zielkonflikt wider, wie er bei der Gestaltung von technischen Systemen oft auftritt, wenn
sich Anforderungen wie geringes Gewicht, hohe Festigkeit, geringe Herstellungskosten, wenig
Schwingung und Schallabstrahlung gegenu¨berstehen. In der Regel ist daher ein Kompromiss zu
finden.
Die Aussage J(p1) ≤ J(p2) bedeutet, dass fu¨r jedes i ∈ {1, . . . , nJ} gilt: Ji(p1) ≤ Ji(p2). Es
kann daher Vektoren p1, p2 geben, fu¨r die weder J(p1) ≤ J(p2) noch J(p2) ≤ J(p1) erfu¨llt
ist. Bei der Ordnungsrelation ≤ handelt es sich also in diesem Fall um eine partielle Ordnung.
Ein Punkt p∗ kann bezu¨glich dieser Ordnung als Minimum verstanden werden, wenn es keinen
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Abbildung 7.3.: Beispiel fu¨r eine Pareto-Front aus Stier [105]
Punkt mit kleinerem Zielfunktionsvektor gibt. Man nennt p∗ ∈ PZul daher Pareto-optimal, wenn
gilt:
∄p ∈ PZul : (J(p) ≤ J(p∗)) ∧ ¬ (J(p∗) ≤ J(p)) (7.7)
oder gleichwertig:
∀p ∈ PZul : (J(p∗) ≤ J(p)) ∨ ¬ (J(p) ≤ J(p∗)) . (7.8)
In Worten ist p∗ Pareto-optimal, wenn es kein zula¨ssiges p gibt, das in allen Zielfunktionen
mindestens gleichwertig zu p∗ und in mindestens einem sogar besser ist. Somit ist ein Pareto-
Optimum ein solches Individuum, das in einer Zielfunktion nur verbessert werden kann, wenn
dabei eine Verschlechterung in einer anderen Zielfunktion in Kauf genommen wird. Die Gesamt-
heit der Zielfunktionsvektoren der Pareto-Optima wird als Pareto-Front bezeichnet. Abbildung
7.3 zeigt ein Beispiel. In grau ist der Zielfunktionswertebereich J(Pzul) dargestellt. Dieser ent-
spricht nicht dem zula¨ssigen Bereich selbst. Die Pareto-Front ist in schwarz gekennzeichnet. Die
u¨brigen Punkte aus J(Pzul) sind nicht Pareto-optimal, da es auf der Pareto-Front jeweils einen
Punkt gibt, der in beiden Zielfunktionswerten mindestens gleichwertig und in einem sogar besser
ist.
7.2.2. Zielfunktionen und Restriktionen im Falle der akustischen
Strukturoptimierung
Das FE-Modell aus Abschnitt 7.1 wird vollsta¨ndig u¨ber einen Satz p von np Parametern ge-
steuert, die jeweils geometrische Dimensionen am Radsatz darstellen. Die Zahl np variiert je
nachdem, wie viele Punkte auf dem Steg betrachtet werden. Es ist mo¨glich, fu¨r die Parameter
konstruktiv sinnvolle Grenzen pu und po im Sinne von Ungleichungen anzugeben. Gleichungs-
nebenbedingungen gibt es nicht. Es wird daher die Nebenbedingung
pu ≤ p ≤ po (7.9)
gestellt. Das Ziel der akustischen Optimierung besteht zuna¨chst darin, die Schallabstrahlung von
Rad und Schiene zu minimieren. Daher ist der Pegel der abgestrahlten Schallleistung LjW,Ges als
Zielfunktion zu beru¨cksichtigen. Der Index j kennzeichnet hierbei, dass auch mehrere Szenarien,
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beispielsweise neues und abgefahrenes Rad oder verschiedene Fahrgeschwindigkeiten und Rad-
lasten, beru¨cksichtigt werden ko¨nnen. Dabei ist sowohl die Zusammenfassung der verschiedenen
LjW,Ges zu einem Wert









wie auch die Betrachtung der LjW,Ges als separate Zielfunktionen sinnvoll. In dieser Arbeit werden
in einigen Optimierungsla¨ufen, siehe Abschnitt 7.5.2, die Schallleistungspegel von neuem und
abgefahrenem Rad als zwei Zielfunktionen verwendet.
Ein Eisenbahnrad sollte aus Kostengru¨nden und wegen der negativen Effekte durch die unab-
gefederte Masse so leicht sein, wie dies unter Beachtung seiner Funktion mo¨glich ist. Grundlage
seiner Bemessung ist die Dauerfestigkeit des Rades bei festgelegten Belastungen, wie in der
Norm DINEN13979 [8] festgelegt ist. Betrachtet werden dort sowohl die mechanische Belastung
durch die statischen und dynamischen Kra¨fte, die im Betrieb auf den Radsatz wirken, als auch
die thermomechanische Belastung des Radsatzes durch die Bremsung mittels einer Klotzbremse.
Denkbar ist, die Festigkeit, beispielsweise die Unterschreitung einer Grenze fu¨r die Amplitude
der Wechselbelastung der auf das Rad in Folge des Rollens unter Last, als Nebenbedingung in
die Optimierung aufzunehmen.
Eisenbahnra¨der fu¨r eine Radsatzlast von 25 t ko¨nnen Massen in der Gro¨ßenordnung von 350 kg
aufweisen. Wie in den spa¨teren Abschnitten belegt wird, besteht die Tendenz, dass Ra¨der mit
großer Masse leiser2 sein ko¨nnen als solche mit geringer Masse. Folglich gibt es einen Zielkon-
flikt zwischen der Forderung nach geringer Masse und der nach geringer Schallabstrahlung. Eine
Mo¨glichkeit damit umzugehen ist, die Masse, beispielsweise die Unterschreitung einer Massen-
grenze, als Nebenbedingung festzuschreiben. Davon wird jedoch kein Gebrauch gemacht. Die
bisher in Gleichung 7.9 formulierten Nebenbedingungen sind sehr leicht direkt fu¨r einen Pa-
rametersatz p auszuwerten, wohingegen die Ermittlung der Masse aus den Parameterwerten
eine CAD- oder FE-Analyse erfordert. Daher wird die Radmasse als Zielfunktion betrachtet. In










Besonders u¨bersichtlich ist der Fall, wenn nur ein Schallleistungspegel und die Masse betrachtet
werden. Dann kann die Pareto-Front wie in Abbildung 7.3 dargestellt in einem zweidimensio-
nalen Schaubild dargestellt werden, wobei man auf der x-Achse die Masse und auf der y-Achse
die Schallabstrahlung abtra¨gt. So kann anhand der Pareto-Optima abgewa¨gt werden, wie viel
Zusatzmasse in Kauf genommen wird und wie viel Schallreduktion damit zu erreichen ist. Auf
diese Information ko¨nnte man nicht zuru¨ckgreifen, wenn man a priori eine Masse vorgibt.
Um die verfu¨gbaren, gradientenbasierten Einziel-Optimierungsverfahren nutzen zu ko¨nnen, mu¨ssen
Masse und Schallabstrahlung in einer skalaren Zielfunktion beru¨cksichtigt werden. Die einfachste
Mo¨glichkeit, einen Strafterm
J(p) = LW,Ges +KmmRad (7.12)
2Laute Ra¨der sind jedoch unter beliebigen Massen realisierbar.
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fu¨r die Masse selbst einzufu¨hren, birgt viele Nachteile. So ist das Ziel der Optimierung eigentlich
nicht, ein besonders leichtes Rad zu finden, dennoch weist die Zielfunktion in diese Richtung.
Je nach Wahl des Faktors Km wu¨rde sich in unvorhersagbarer Weise ein anderes Optimum
einstellen. Daher wird ein alternativer Weg gewa¨hlt. Es wird eine Masse msoll vorgegeben, und
Ziel der Optimierung ist es, ein mo¨glichst leises Rad mit etwa dieser Masse zu finden. Die
Zielfunktion wird daher folgendermaßen gewa¨hlt:
J(p) = LW,Ges +Km(mRad −msoll)2. (7.13)
Die Vorteile des Vorgehens sind folgende: Man kann eine einzelne Zielfunktion verwenden und
so auf eine Reihe effektiver Optimierungsverfahren zuru¨ckgreifen. Die zu erwartende Masse des
Rades betra¨gt msoll und ist insofern vorhersag- und kontrollierbar. Durch mehrmaliges Lo¨sen
des Optimierungsproblems fu¨r verschiedene Massenmsoll kann ebenfalls eine Pareto-Front gefun-
den werden, so dass wie im Falle der mehrkriteriellen Optimierung nach dem Optimierungslauf
entschieden werden kann, wie viel Zusatzmasse im Vergleich zu einem Referenzradsatz in Kauf
genommen werden soll. Durch das Quadrieren der Massenabweichung (mRad−msoll) werden sehr
kleine Abweichungen kaum bestraft, so dass ein Spielraum um die Soll-Masse herum entsteht,
innerhalb dessen akustische Vorteile deutlich schwerer wiegen als eine geringe Massendifferenz.
Die Wahl von Km kann im Hinblick auf eine tolerierte Abweichung erfolgen. Wa¨hlt man den
Parameter zu groß, wird auf die Masse hin statt zu einer geringen Schallabstrahlung optimiert.
Dies ist nicht sinnvoll, da ein kleiner Spielraum hinsichtlich der Masse auch dem Konstrukteur





fu¨hrt eine Massenabweichung von 5 kg zu einer Strafe von 0.25 dB, was sich in den durchgefu¨hr-
ten Optimierungsla¨ufen als ausreichend erwiesen hat, um die Soll-Masse auf ca. 1 kg genau
einzustellen.
7.2.3. Evolutiona¨re Algorithmen
Evolutiona¨re Algorithmen sind eine Gruppe von Optimierungsverfahren, die sich bei der Opti-
mierung einer Zielfunktion am herrschenden Versta¨ndnis vom Verlauf der natu¨rlichen Evolution
orientieren und deren Prozesse nachbilden. Sie stellen geringe Anspru¨che an die Zielfunktion, die-
se muss nicht stetig oder differenzierbar sein. Es werden keine Ableitungen oder andere Zusatzin-
formationen verwendet, was dem Anwender den Einsatz der Verfahren leicht macht. Daher wer-
den sie in vielen technischen Fragestellungen, beispielsweise bei der Optimierung hinsichtlich der
Strukturfestigkeit, siehe Kaletta [53], oder zur Parameteridentifikation, siehe Anderssohn [16],
angewendet. Stier [105] setzte sie fu¨r die strukturdynamische Optimierung von Eisenbahnra¨dern
ein.
Ein Parametervektor p wird in der Terminologie der evolutiona¨ren Algorithmen als Individu-
um bezeichnet. In jedem Iterationschritt des Algorithmus wird nach [77] eine Population bzw.
Generation P = {pj , j = 1, . . . , nInds} von Individuen betrachtet. Dies stellt einen Unterschied
zu gradientenbasierten Optimierungsverfahren dar, die i. d. R. nur einen Parametervektor als
aktuelle Iterierte betrachten. Die Fitness jedes Individuums wird bewertet. Dazu dient die Ziel-
funktion. Entweder ist der Zielfunktionswert gleich dem Fitnesswert oder es findet eine Transfor-
mation statt, siehe Stier [105]. Innerhalb der Population wird der Mechanismus der natu¨rlichen
Evolution nachgestellt.
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Auf Basis der Fitnesswerte und zum Teil zufa¨llig werden Individuen selektiert und zum Auf-
bau der neuen Generation herangezogen. Die Wahl der fittesten Individuen sorgt fu¨r die Ver-
besserung der Fitnesswerte u¨ber die Generationen, die Zufallskomponente verhindert, dass die
Diversita¨t der Population, also der durchschnittliche Abstand zweier Individuen aus P im Pa-
rameterraum, allzu schnell abnimmt und alle Individuen schnell so aussehen wie das bisher
beste. Zur Erzeugung neuer Individuen aus den selektierten werden die Funktionen Mutation
und Rekombination (Cross Over) verwendet. Bei der Mutation werden Parameterwerte eines
Individuums zufa¨llig vera¨ndert, wobei verschiedene Verteilungen wie Gleichverteilung oder Nor-
malverteilung das Ausmaß der Mutation bestimmen ko¨nnen. Bei der Rekombination werden aus
mehreren Eltern-Individuen Kinder-Individuen berechnet. Dabei ko¨nnen Linearkombinationen
der Parameterwerte verwendet werden (intermedia¨re Rekombination) oder es werden von je-
dem Elternindividuen einige Parameterwerte fu¨r das Kind u¨bernommen, so dass eine Mischung
entsteht (diskrete Rekombination).
Neben dem einfachen Einsatz dieser Algorithmen bieten sie den Vorteil, mehrere Individuen
zur gleichen Zeit zu betrachten. Dies verringert die Gefahr, dass die Iterierten gegen ein lokales
Minimum konvergieren.
7.2.4. Gradientenbasierte Optimierung
Die MATLAB-”Optimization Toolbox” bietet die Funktion fmincon an, welche zur Lo¨sung von
nichtlinearen, restringierten Optimierungsproblemen der Form 7.2 bis 7.4 eingesetzt werden kann
und daher prinzipiell fu¨r die Anwendung in der Strukturoptimierung geeignet ist. Es existiert
eine Vielzahl an numerischen Verfahren zur Lo¨sung von Optimierungsproblemen, die Jacobi-
und Hesse-Matrizen der Zielfunktion oder der Lagrange-Funktion
L(p,λ,µ) = J(p) + λTh(p) + µTg(p) (7.15)
verwenden, um eine Folge von Iterierten p(k), k ∈ N, zu finden, die gegen ein lokales Minimum
der Zielfunktion konvergiert. Ein U¨berblick wird von Alt in [14] gegeben. Die in MATLAB
implementierten Ansa¨tze sind in der Anleitung [78] beschrieben. Es kommt ein SQP-Verfahren3
zum Einsatz. Die Bestimmung einer neuen Iterierten p(k+1) erfolgt dabei in zwei Schritten.
Zuerst wird eine Suchrichtung dk ∈ Rnp bestimmt. Diese sollte derart sein, dass der Wert der
Zielfunktion sich in Richtung dk verbessert und der zula¨ssige Bereich eine gewisse Ausdehnung
in der Suchrichtung besitzt. Dazu wird ein quadratisches Minimierungsproblem gelo¨st:
1
2
dTHd+∇JT (p(k))d → min
d∈Rnp
bei (7.16)
∇g(p(k))Td+ g(p(k)) ≤ 0 und (7.17)
∇h(p(k))Td+ h(p(k)) = 0 (7.18)
Hierin ist H eine positiv definite Matrix, die eine Na¨herung an die Hesse-Matrix der Lagrange-
Funktion darstellt und mittels der BFGS-Formel, siehe [14], in jedem Iterationsschritt aufdatiert
wird. Der Gradient∇J der Zielfunktion sowie ggf. die Gradienten der Nebenbedingungen ko¨nnen
durch numerische Differenzenquotienten bestimmt werden, wovon in dieser Arbeit Gebrauch ge-
macht wird. Dadurch erho¨ht sich die Zahl der Zielfunktionsauswertungen pro Iterationsschritt
3Sequential Quadratic Programming
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proportional zur Anzahl der Parameter np im Gegensatz zu dem Fall, dass der Gradient di-
rekt berechnet werden kann. Die Funktion aus Gleichung 7.16, die in jedem Iterationsschritt
minimiert wird, stellt eine lokale Approximation der Zielfunktion im Punkte p(k) dar.
Im zweiten Schritt wird in einem so genannten Line-Search-Verfahren eine Schrittweite σk ge-
sucht, so dass
p(k+1) = p(k) + σkd
(k) (7.19)
einen hinreichend großen Abstieg der Zielfunktion bewirkt und zula¨ssig ist.
7.3. Bedingungen und Parameter fu¨r die akustische Simulation
Die Randbedingungen der akustischen Berechnung bestimmen das Fahrszenario, auf dessen
Grundlage das leiseste Rad in der Optimierung gesucht wird. Die wa¨hlbaren Parameter sind
in Abbildung 5.23 den jeweiligen Modellen zugeordnet. Ihre Werte sind in Tabelle C.3 angege-
ben. Hervorzuheben sind dabei folgende Daten: Es wurde eine Fahrgeschwindigkeit von 100 kmh
und eine Radlast von 34 kN gewa¨hlt. Damit ergibt sich fu¨r ein vierachsiges Fahrzeug eine Ge-
samtmasse von 27.7 t, was die Masse eines Leerfahrzeugs nur wenig u¨bersteigt. Durch die Wahl
von γ¯yK = 0 und ω¯zK = −0.01 wird eine ideale Geradeausfahrt modelliert.
Damit ist dies das Szenario einer akustischen Testfahrt, wie sie mit neu entwickelten Radsa¨tzen
durchgefu¨hrt wird, und deren Ergebnisse neben anderen Faktoren u¨ber den Erfolg einer tech-
nischen Lo¨sung entscheiden. Als Beispiel ko¨nnen die im LZarG-Projekt durchgefu¨hrten Test-
fahrten mit Gu¨terwagen [18] dienen. Den neu entwickelten, schalloptimierten Radsa¨tzen wurden
im Streckenversuch neuwertige Referenz-Radsa¨tze gegenu¨bergestellt, in diesem Falle die Bauart
BA318. Die neuen Radsa¨tze wurden auf einer Strecke von mehr als 1000 km eingefahren, um auf
den Referenz- und Versuchsradsa¨tzen bauarttypische, wenn auch niedrige Rauheitspegel auf den
Fahrfla¨chen zu erhalten. Die Rauheit wurde fu¨r alle Ra¨der gemessen um spa¨ter einen Ausgleich
in dieser Hinsicht durchfu¨hren zu ko¨nnen. Dies entfa¨llt in der Berechnung, da von vornherein
gleiche Rauheitsdaten fu¨r alle Ra¨der angenommen werden.
Die Rauheitsdaten aus Abbildung 5.14 kamen zum Einsatz. Diese repra¨sentieren ebenfalls die Be-
dingungen einer akustischen Testfahrt, indem sie ein TSI-gerechtes Gleis und eine sehr geringe
Rauheit der Radlauﬄa¨chen widerspiegeln. Abbildung 7.4 zeigt die verwendeten Gleisabkling-
raten. Gegenu¨ber dem TWINS-Berechnungsergebnis, siehe Abbildung 6.10, wurde die Gleisab-
klingrate der sich ausbreitenden Wellen der Schiene in Anlehnung an Messergebnisse aus [18] auf
die in der Abbildung gezeigten Werte gesetzt, was oberhalb von 500Hz eine Erho¨hung bedeutet.
Die Werte spiegeln eine sehr gute akustische Gleisqualita¨t wider. So soll sichergestellt werden,
dass der Beitrag der Schiene zur Gesamtschallleistung den Anteil des Rades nur bei starker
Dominanz der Schienenschwingung u¨berschreitet und trotz der Beru¨cksichtigung der Schiene in
der Schallabstrahlung der Fokus auf dem Rad liegt. Als weitere Szenarien kommen andere Fahr-
geschwindigkeiten oder Radlasten fu¨r einen beladenen Waggon in Frage. Des Weiteren ko¨nnte
der Parameter γyK variiert werden, so dass ein Wellenlauf des Radsatzes oder Kurvenfahrt be-
trachtet werden. Auf die Beru¨cksichtigung dieser Parameter wird auf Grund des methodischen
Charakters der Arbeit und mit Blick auf deren Umfang verzichtet.
Gleichwohl wurde in einigen Optimierungsla¨ufen der verschlissene Radzustand mit betrachtet.
Es wurde in diesem Fall ein Verschleiß von 30mm modelliert.
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Abbildung 7.4.: Gleisabklingrate fu¨r die akustische Optimierung
7.4. Vorstellung der Referenzra¨der
Als Ergebnis der Optimierung wird eine Anzahl Pareto-optimaler Ra¨der erwartet, die bei ver-
schiedenen Massen die jeweils geringste Schallabstrahlung realisieren. Um einordnen zu ko¨nnen,
in welcher Gro¨ßenordnung die damit erreichte akustische Verbesserung liegt, werden im Vor-
feld der Optimierung Vergleichsra¨der definiert. Die drei ausgewa¨hlten Ra¨der sind in Abbildung
7.5 dargestellt. Es wurde davon abgesehen, Geometriedaten bestehender Ra¨der zu verwenden,
um nicht unzutreffende oder nur unter den speziellen Bedingungen dieses Abschnitts gu¨ltige
Aussagen u¨ber diese Produkte zu publizieren. Stattdessen kam das parametrische FE-Modell
zu Einsatz. Es wurden drei Ra¨der per Parametrierung gestaltet, wie sie im realen Betrieb in
a¨hnlicher Form vorkommen. Rad A ist ein Rad mit geradem, senkrechten und mittig liegendem
Steg. Dieser ist relativ dick gestaltet, so dass eine Radmasse von fast 380 kg entsteht. Rad B
stellt ein S-fo¨rmiges und Rad C ein umgekehrt C-fo¨rmiges Rad dar.
Die angegebene Schallleistung bezieht sich auf das neue Rad unter den in diesem Abschnitt
festgelegten Bedingungen. Es ist die Gesamt-Schallleistung von Rad und Schiene. Die Masse ist
die des neuen Rades.
7.5. Mehrkriterielle Optimierung mittels genetischer Algorithmen
In diesem Abschnitt wird das Radsatzmodell aus Abbildung 7.2 mit Hilfe des genetischen Al-
gorithmus gamultiobj in MATLAB optimiert. Durch die Wahl n = 7 wird die Mittellinie des
Radstegs durch neun Punkte, zwei Enden und sieben Punkten dazwischen, beschrieben. Es wird
durch insgesamt 23 Parameter bestimmt, die die Modellierung einer Vielfalt von Stegformen
erlauben. Die Ausformung wird in vollem Maße dem Algorithmus u¨berlassen, so dass gerade,
schra¨ge, glockenfo¨rmige oder S-fo¨rmige Stege mo¨glich sind. Gleichma¨ßige Stegdicken ko¨nnen
ebenso realisiert werden wie punktuelle Verdickungen oder Verju¨ngungen. Zuerst wird nur das
neue Rad betrachtet, um generell akustisch vorteilhafte Formen zu finden. Wie sich die optimale
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Abbildung 7.5.: Referenzra¨der zum Vergleich mit den Optimierungsergebnissen. Es besteht A¨hn-
lichkeit, aber keine U¨bereinstimmung mit existierenden Ra¨dern. Angaben: Mas-
se des neuen Rades und dessen Gesamt-Schallleistungspegel (Rad und Schiene)
Tabelle 7.1.: Durchgefu¨hrte Optimierungsla¨ufe mit dem Algorithmus gamultiobj
Name Generationen Individuen pro Gen. Valide Individuen
nur neues Rad
GA N 1 16 100 1567
GA N 2 26 250 5887
GA N 3 25 300 6312
GA N 4 40 400 7885
neues und abgefahrenes Rad
GA NA 1 52 400 16312
GA NA 2 40 400 8687
Form des Rades vera¨ndert, wenn man auch das verschlissene Rad betrachtet, wird im Anschluss
untersucht. Die Ausgabe des Verfahrens gamultiobj ist die Pareto-Front der Individuen der
letzten Generation. Es liegen jedoch die Daten aller wa¨hrend des Optimierungslaufs berechne-
ten Individuen vor, so dass ebenso eine Pareto-Front von dieser Gesamtheit ermittelt werden
kann.
Die durchgefu¨hrten Versuche sind Tabelle 7.1 zu entnehmen. Die jeweiligen Grenzen fu¨r die Ent-
wurfsvariablen werden in Tabelle C.4 angegeben. Vorzugsweise sollten die zula¨ssigen Intervalle
der einzelnen Parameter so groß wie mo¨glich gewa¨hlt werden, um die Suche nach der optimalen
Variante nicht unno¨tig einzuschra¨nken. So erfordert die Modellierung stark gekru¨mmter Stege
beispielsweise Freiheit in der Wahl der Parameter di, die Beru¨cksichtigung von Verdickung und
Verju¨ngung ist nur mo¨glich, wenn die bi nicht zu stark beschra¨nkt sind.
Andererseits ko¨nnen so Individuen entstehen, die keine valide Geometrie mehr beschreiben.
Beispielsweise ko¨nnten sich die Konturen des Stegs selbst schneiden, d. h. es ko¨nnten Schleifen
entstehen. Solche Konturen sind nicht fu¨r die Definition einer Stegfla¨che geeignet und daher
bricht die Simulation in ANSYS ohne Ergebnis ab. Das Auftreten solcher Individuen kann nicht
vollkommen vermieden werden, sondern der Fehler ist abzufangen um den Optimierungsprozess
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Abbildung 7.6.: Anteil valider Individuen an den Generationen
fortsetzen zu ko¨nnen. Daher werden nicht valide Individuen mit besonders schlechten Zielfunk-
tionswerten belegt (200 dB(A), 2000 kg).
Die Individuen der ersten Generation werden vom genetischen Algorithmus zufa¨llig erzeugt.
Dabei ist zuna¨chst ein großer Anteil nicht valide. Durch die bessere Bewertung der validen
Individuen werden die nachfolgenden Generationen zunehmend aus diesen generiert, so dass
deren Anteil bis zur sechsten Generation auf 80 bis 100Prozent zunimmt. Abbildung 7.6 zeigt,
wie der Anteil fu¨r die einzelnen Optimierungsla¨ufe ansteigt. Von Versuch GA N 1 zu GA N 4
dauert dieser Prozess immer la¨nger, da die zula¨ssigen Intervalle, insbesondere der bi und di,
vergro¨ßert wurden, was die Wahrscheinlichkeit steigert, dass pathologische Geometrien auftreten.
Bei der Anwendung der genetischen Algorithmen ist i. d. R. die Anzahl der zu berechnenden
Generationen und der Invividuen pro Generation vorzugeben. Hinsichtlich der Populationsgro¨ße
empfiehlt das Handbuch [77] eine Anzahl von 15-mal der Anzahl der Parameter, was in diesem
Fall 345 Individuen entspricht. Ob die Anzahl der berechneten Generationen genu¨gt, kann nur
am Verlauf der Optimierung festgemacht werden und ha¨ngt stark von der Zielfunktion sowie
von den Entwurfsraumgrenzen ab. Die Konvergenz der Zielfunktion ist ein Indikator. Da zwei
Zielfunktionen vorliegen, wird untersucht, wie sich der beste Schallleistungspegel von Individuen
unterhalb einer Grenzmasse u¨ber die Generationen entwickelt.
In dieser Frage wird Abbildung 7.7 zu Rate gezogen. Fu¨r große Massen, beispielsweise 400 kg
oder 420 kg, tritt in den zwei betrachteten Optimierungsla¨ufen bereits nach 10 Gen. kaum mehr
eine Verbesserung auf. Bei der geringeren Radmasse, z. B. 370 kg dauert die Verbesserung der
Individuen la¨nger an. Beim Lauf GA NA 1 verla¨uft die Verbesserung in Schu¨ben. Ca. alle zehn
Gen. kommt es zu einer sichtbaren Verbesserung. Daher ist hier schwer zu beurteilen, ob bei der
Berechnung weiterer Gen. immer noch nennenswerte Schu¨be in der Schallleistung aufgetreten
wa¨ren. In Anbetracht der Tatsache, dass die durchgefu¨hrten La¨ufe bereits jeweils mehrere Tage
beno¨tigten, kann jedoch eine deutliche Vergro¨ßerung der Generationen- oder Individuenzahl nur
durch Parallelisierung, vgl. [53], geleistet werden.
7.5.1. Betrachtung des neuen Rades
In diesem Abschnitt wird nur die Schallabstrahlung des neuen Rades in ihrer Beziehung zur
Radmasse betrachtet. Auch wenn die Optimierung des Rades in den Versuchen GA NA 1 und
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Abbildung 7.7.: Konvergenz der Zielfunktionswerte beim genetischen Algorithmus: Niedrigste
Schallleistung von Individuen unterhalb einer vorgegebenen Masse.
GA NA 2 auf die Schallabstrahlung von neuem und alten Rad ausgerichtet war, ist es mo¨glich,
die Pareto-Front nur fu¨r die hier betrachteten Zielfunktionen zu bestimmen, so dass diese La¨ufe in
die Betrachtung mit einbezogen werden. Es wurde stets die Pareto-Front aus allen betrachteten
Individuen des Laufs bestimmt, nicht nur von denen aus der letzten Generation.
In Abbildung 7.8 sind die sechs Pareto-Fronten dargestellt, wobei jeweils zum Vergleich die
Pareto-Front u¨ber alle sechs Versuche sowie Punkte fu¨r die drei Referenzra¨der zugeordnet sind.
Optimierungslauf GA N 1 konnte bei keiner Masse das leiseste Rad hervorbringen. Es war nicht
einmal mo¨glich, ein besseres Rad als Vergleichsrad C zu bestimmen. Der Grund ist, dass der
Parameter xka, der die radiale Ausdehnung des a¨ußeren U¨bergangsbereichs bestimmt, auf den
Wert 0.28 festgeschrieben war. Der Bereich besitzt daraufhin eine große Masse. In folgenden
La¨ufen wurde das korrigiert, was zu deutlich besseren Ergebnissen fu¨hrte.
Am interessantesten ist die Pareto-Front bei den geringeren Radmassen, da diese denen im Ein-
satz befindlicher Ra¨der entsprechen. Die La¨ufe GA N 2 bis GA N 4 haben die besten Ergebnisse
geliefert. Dass es nicht die umfangreicheren Rechnungen GA NA 1 und GA NA 2 waren, ko¨nn-
te einerseits daran liegen, dass zusa¨tzlich auf die Schallabstrahlung des verschlissenen Rades
hin optimiert wurde. Andererseits ko¨nnten die gro¨ßeren Spielra¨ume bei der Stegdicke eine Rol-
le spielen. Dadurch gibt es viele schwere Individuen jenseits der 420 kg, die mo¨glicherweise als
verschwendet eingestuft werden mu¨ssen. Es zeigt sich, dass hier die Pareto-Front weniger steil
absteigt als bei geringeren Massen. Eine maximale halbe Stegdicke bi von 3.5 cm hat sich als
nicht zweckma¨ßig erwiesen, bi ≤ 2.5 cm genu¨gen.
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Abbildung 7.8.: Pareto-Front fu¨r die durchgefu¨hrten Versuche. Schwarz: Pareto-Front des jewei-
ligen Optimierungslaufs. Grau: Pareto-Front u¨ber alle sechs La¨ufe
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Alle drei Vergleichsra¨der liegen nicht auf der Pareto-Front und ko¨nnen daher ohne Zusatzgewicht
akustisch verbessert werden, wobei das Potenzial bei Rad B mit zwei Dezibel am gro¨ßten ist.
Nimmt man eine Vergro¨ßerung der Radmasse in Kauf, so kann eine weitere Schallreduktion
erreicht werden. Zwischen den Massen 360 kg und 395 kg sind dies zwei Dezibel. Um ein weiteres
halbes Dezibel Reduktion zu erzielen sind danach 50 kg Mehrmasse in Kauf zu nehmen, was
wenig sinnvoll erscheint.
Die einzelnen Optimierungsla¨ufe haben jeweils bei verschiedenen Massen die besten Individuen
erzeugt. Hier spielt vermutlich auch der Zufall als Element der genetischen Algorithmen eine
Rolle. Daraus ist zu schließen, dass die Einstellung des genetischen Algorithmus im Hinblick
auf die Anzahl der Individuen, aber auch auf die verschiedenen Selektions-, Mutations- und
Rekombinationsalgorithmen und deren Parametrierung, weiter untersucht und verbessert werden
muss. Ein methodisches Ziel ist es, dass ein einziger Optimierungslauf durchgefu¨hrt werden kann,
der reproduzierbar bei jeder Radmasse das Individuum mit der geringsten oder zumindest einer
kaum mehr zu verbessernden Schallabstrahlung findet. Dass dies noch nicht erreicht ist, erkennt
man daran, dass die Pareto-Front bei jedem Lauf anders ausgefallen ist.
Besonders auffa¨llig ist der Knick in der Front von GA N 3 bei ca. 384 kg. Hier fa¨llt der Schallleis-
tungspegel geradezu schlagartig um 0.5Dezibel ab. Es wurde somit ein Rad gefunden, welches
ein halbes Dezibel leiser war als die besten gleich schweren Ra¨der anderer La¨ufe. Damit stellt
sich die Frage, ob a¨hnliche Verbesserungen auch bei anderen Massen noch zu erzielen sind und
















Abbildung 7.9.: Evolution eines Rades u¨ber die Generationen. Lauf: GA NA 3, mRad ≤ 385 kg.
Angaben v. o. n. u: Generation, Masse neues Rad, Schallleistungspegel neues Rad
Der genetische Algorithmus erzeugt die Parameterwerte der Individuen der ersten Generation
aus Zufallszahlen. Abbildung 7.9 zeigt, wie das beste Individuum mit einer Masse von weniger als
385 kg sich u¨ber die Generationen entwickelt hat. Dabei handelt es sich nicht um die Evolution
eines einzelnen Individuums, da nicht nur Mutation, sondern auch die Rekombination verschie-
dener Individuen stattfindet. Dennoch sind die A¨hnlichkeiten zum Teil zu erkennen. Zwischen
dem Individuen der sechsten und siebten Generation gibt es relativ große Unterschiede. Die
Steg-Bezugslinie ist anders ausgerichtet und zudem gibt es eine signifikante Abweichung von der
Bezugslinie. Diese ist bei den folgenden Individuen kleiner. Die der siebten und achten Generati-
on unterscheiden sich kaum. Vermutlich fu¨hrt eine Mutation zu einer sehr geringen Vera¨nderung
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Abbildung 7.10.: Ausgewa¨hlte Pareto-Optima aus den sechs Optimierungsla¨ufen
mit akustischem Vorteil. Zur neunten Gen. haben sich wieder mehr Vera¨nderungen ergeben.,
jedoch ist die ’Verwandschaft’4 klar zu erkennen.
Es zeigt sich ein Trend der Evolution: Der Steg wird geradliniger und stellt sich minimal schra¨g
nach innen geneigt auf. Der U¨bergangsbereich außen ist breit ausladend und unterhalb des Rad-
kranzes liegt eine Verju¨ngung. Diese Eigenschaften zeigten sich – mit Ausnahme der Verju¨ngung
– auch bei anderen betrachteten Ra¨dern. Die leichte Wellung des Stegs kann zweierlei Grund ha-
ben. Einerseits ist einen akustischer Vorteil denkbar, jedoch ist dies schwer zu entscheiden. Eine
simple Variation der Wellung u¨ber die Parameter di wird der Frage nicht gerecht, da andere Pa-
rameter mit gea¨ndert bzw. auf die neuen Umsta¨nde hin optimiert werden mu¨ssten. In Abschnitt
7.7.1 werden Ra¨der mit geradem Steg untersucht. Sind diese lauter als das hier besprochene
Rad, dann ist die Wellung als akustisch vorteilhaft einzustufen. Bei anderen Pareto-optimalen
Individuen fehlt sie jedoch, so dass sie ebenso gut zufa¨llig vorliegen ko¨nnte.
In Abbildung 7.10 sind weitere Individuen der Gesamt-Pareto-Front dargestellt. Der geradlinige,
leicht schra¨ge Steg findet sich bei allen wieder. Die Wellung ist unterschiedlich stark. Vermutlich
kann das Optimierungsergebnis ohne gro¨ßere akustische Einbußen begradigt werden. Insgesamt
scheint sich herauszustellen, dass der gerade Steg, wie aus Vorarbeiten, z. B. Thompson [126]
bekannt, die akustisch gu¨nstigste Form ist. Mo¨chte man im Rahmen der akustischen Optimierung
einen Steg erhalten, der auch fu¨r die Klotz-Bremsung auf der Radlauﬄa¨che geeignet ist, so
muss entweder eine thermomechanische Analyse durchgefu¨hrt werden, die zu gerade Stege als
unbrauchbar einstufen wu¨rde, oder es ist die schra¨ge bzw. gekru¨mmte Stegform beispielsweise
durch den parametrischen Ansatz zu erzwingen. Andererseits ist jedoch zu beachten, dass die
Optimierungsergebnisse dennoch akustisch besser sind als das Referenzrad A mit geradem Steg.
4Das heißt, das Vorga¨nger-Individuum wird vermutlich an der Rekombination zum aktuellen Ind. beteiligt ge-
wesen sein.
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Demzufolge kann es also selbst bei der Konstruktion eines geraden Stegs sinnvoll sein, die genaue
Position, Schra¨glage und Dickenverteilung des Stegs nach akustischen Maßgaben zu optimieren.
7.5.2. Betrachtung des neuen und abgefahrenen Rades
Um ein wa¨hrend seiner gesamten Lebensdauer akustisch gu¨nstiges Rad zu entwickeln, kann in
der Optimierung das verschlissene Rad betrachtet werden, wie es in den Versuchen GA NA 1
und GA NA 2 erfolgte. Die Frage ist, inwieweit es einen Zielkonflikt zwischen der Schallab-
strahlung des neuen Rades LneuW und der des alten Rades L
alt
W gibt, oder ob derselbe Steg beide
Zielfunktionen gleichzeitig optimieren kann. Die Balance des Radkranzes a¨ndert sich unter dem
Verschleiß, da der nahezu gleichbleibend schwere Spurkranz am axial inneren Rand des leichter
werdenden Radkranzes anteilma¨ßig bedeutender wird. Mo¨glicherweise muss ihn der Steg daher
an verschiedenen Stellen und unter verschiedenen Winkeln unterstu¨tzen, um die Schallabstrah-
lung zu minimieren.






















Abbildung 7.11.: Pareto-Fronten von LneuW gegen L
alt
W bei vorgegebener maximaler Masse.
Wa¨hlt man nur die Individuen aus, deren Masse mRad ≤ mmax ist, so kann man die Zielfunk-
tion Masse aus der Betrachtung eliminieren. Abbildung 7.11 veranschaulicht anhand der sich
ergebenden Pareto-Fronten von LneuW gegen L
alt
W die Bedeutung des Konflikts zwischen diesen
beiden Zielfunktionen. Die Pareto-Fronten besitzen eine Schwankungsbreite von maximal ca.
einem Dezibel in den beiden Pegelwerten. Bei der Minimierung von LaltW wu¨rde man stets das in
der Grafik unterste Element der jeweiligen Pareto-Front wa¨hlen. Es zeigt sich, dass eine Verbes-
serung von LneuW innerhalb einer der Fronten meist mit einer weitaus gro¨ßeren Verschlechterung
von LaltW einhergeht. Damit ist die Wahl des L
neu
W minimierenden Individuums ungu¨nstig, wenn
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Tabelle 7.2.: Durchgefu¨hrte Optimierungsla¨ufe mit dem Algorithmus gamultiobj
Name msoll Berechnete Ra¨der Iterationen
SQ GE 380 380 kg 1243 42
SQ GE 390 390 kg 471 17
man auch an das verschlissene Rad denkt. Weniger problematisch wa¨re es, ausschließlich LaltW
zu minimieren. Ein Kompromiss bestu¨nde darin, die Gro¨ße LSumW als Summenpegel aus L
alt
W und
LneuW zu minimieren. Das Ergebnis dessen auf Basis der vorhandenen Individuen ist ebenfalls
in Bild 7.11 eingetragen. Meist minimiert dasjenige Individuum den Summenpegel, welches im
verschlissenen Zustand am leisesten ist.
NJ NJ NJ NJ NJ
Abbildung 7.12.: Grau mit fettem Rand: Rad, welches bei mRad ≤ mmax den Pegel LneuW mini-
miert, du¨nnere Kontur: Rad welches LaltW minimiert.
In Abbildung 7.12 sind fu¨r verschiedene Maximalmassen mmax die Optima bezu¨glich der Schall-
leistungspegel LaltW und L
neu
W dargestellt. Sie stellen jeweils das obere und untere Ende der in
Abbildung 7.11 dargestellten Pareto-Fronten dar. Tatsa¨chlich zeigt sich hier der erwartete Ef-
fekt. Der Steg der bezu¨glich der LaltW optimalen Ra¨der liegt axial weiter innen und steht weniger
schra¨g als der fu¨r LneuW optimale. Damit zeigt sich, dass die Betrachtung des verschlissenen Rades
einen erheblichen Einfluss auf das Ergebnis der Strukturoptimierung besitzt, und diese daher
auf keinen Fall außen vor gelassen werden sollte. Die hinsichtlich LaltW oder L
Sum
W optimierten
Ra¨der sind in der Zielfunktion LneuW nur unwesentlich schlechter, dafu¨r aber im verschlissenen
Zustand bis zu 1 dB leiser als die nur auf LneuW optimierten.
7.6. Gradientenbasierte Optimierung mit Massenvorgabe
In den vorigen Abschnitten kam zur Optimierung stets der genetische Algorithmus gamultiobj
zum Einsatz. Nun wird die Verwendung der MATLAB-”Optimization-Toolbox” auf das Struktu-
roptimierungsproblem erprobt. Es wurde das Modell aus Abbildung 7.2 mit Hilfe der MATLAB-
Funktion fmincon unter Verwendung der Zielfunktion aus Gleichung 7.13 bezu¨glich LneuW akus-
tisch optimiert. Tabelle 7.2 gibt Auskunft u¨ber die durchgefu¨hrten Optimierungsla¨ufe. Es wurden
zwei La¨ufe mit Soll-Massen von 380 kg und 390 kg durchgefu¨hrt.
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Abbildung 7.13.: Verlauf der Optimierungsla¨ufe SQ GE 380 und - 390
Der Verlauf von Schallleistungspegel und Masse der Iterierten wird in Abbildung 7.13 darge-
stellt. Bei beiden La¨ufen konvergiert der Schallleistungspegel gegen ein Minimum und die Masse
na¨hert sich der Soll-Masse auf weniger als 1 kg an. Das Optimierungsverfahren stoppte in bei-
den Fa¨llen wegen Erreichens der Abbruchtoleranzen und insofern mit dem Ergebnis, dass ein
Optimum gefunden wurde. Erstaunlich ist, dass das optimale 390 kg-Rad 0.5 Dezibel lauter ist
als das 380 kg-Rad. Dies kann im Lichte der bereits gesammelten Erfahrungen nur bedeuten,
dass der Lauf SQ GE 390 gegen ein lokales Minimum hinsichtlich der Schallleistung konvergiert
































Abbildung 7.14.: Ausgewa¨hlte Iterierte aus den Optimierungsla¨ufen SQ GE 380 (oben) und -
390 (unten). Angaben v. o. n. u: Nr. der Iteration, Masse neues Rad, LneuW
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Abbildung 7.14 zeigt verschiedene Stufen der Iteration sowie das gefundene Optimum bei beiden
Versuchen. Bei SQ GE 380 wird der gerade Steg des Start-Rades zuna¨chst axial nach innen ver-
schoben und dabei leicht gekru¨mmt. Die Kru¨mmung wird in den folgenden Iterationen wieder
ausgeglichen und es entsteht derselbe, leicht schra¨ge Steg, der auch schon von der Optimierung
mit den genetischen Algorithmen her bekannt ist. SQ GE 390 schla¨gt zuna¨chst a¨hnliche Rich-
tungen ein, dann jedoch stellt sich eine Wellung des Stegs ein, die zu einem lokalen Minimum
in der Schallabstrahlung fu¨hrt. Wa¨hrend das Optimum von SQ GE 380 sogar unterhalb der
Pareto-Front aus Abbildung 7.8 liegt, kann jenes aus SQ GE 390 nicht mithalten.
Prinzipiell ist die Funktion fmincon somit zur akustischen Strukturoptimierung einzusetzen.
Der einmalige Aufruf des Verfahrens garantiert jedoch noch nicht, dass das globale Minimum
gefunden wird. Stattdessen sind mehrere Durchla¨ufe mit unterschiedlichen Massenvorgaben und
ggf. Variationen der Startwerte durchzufu¨hren, um sicher zu gehen, dass die beste Struktur
gefunden wurde.
7.7. Verwendung spezieller Struktur-Ansa¨tze
Wie zu erwarten war, hat sich bei der Optimierung des Modells aus Abbildung 7.2 der gerad-
linige, leicht schra¨ge Radsteg als akustisch gu¨nstigste Bauform herausgestellt. Jedoch birgt die
optimale Einstellung des Stegs, vgl. Rad A aus Abbildung 7.5, ein großes Verbesserungspoten-
zial. Daher erscheint es sinnvoll, statt des vollen Modells mit 23 Parametern ein einfacheres zu
wa¨hlen, das nur geradlinige Stege erlaubt. So kann schneller und mo¨glicherweise robuster ein
optimaler Steg gefunden werden. Dieser Ansatz wird in Abschnitt 7.7.1 verfolgt.
Andererseits ist ein geradliniger, nahezu aufrechter Steg aus thermischen Gru¨nden nicht einsetz-
bar, wenn das Rad mittels Klotzbremse auf der Lauﬄa¨che gebremst wird. Um zu verhindern,
dass dieser sich wie beobachtet automatisch durch die Optimierung einstellt, kann durch einen
speziellen Geometrie-Ansatz ein gekru¨mmter oder stark schra¨ger Steg erzwungen werden. Dazu
werden in den Abschnitten 7.7.2 S- und. C-fo¨rmige Stege untersucht.
7.7.1. Gerader Radsteg
Ein nach Abbildung 7.2 modelliertes Rad besitzt einen geradlinigen Steg immer dann, wenn
di = 0 ist. Damit kann es bei geeigneter Parametrierung zur Modellierung des geraden Stegs
genutzt werden. Es wird n = 1 gesetzt. Damit wird der Steg durch zwei Endpunkte und einen
Zwischenpunkt modelliert. Die Stegdicke kann an drei Stellen bestimmt werden. Der Gesamt-
Parametervektor wird folgendermaßen gewa¨hlt:
pG = (yka, yki, b1, b2, b3, xka, xki, bhi)
T . (7.20)















1 − pG5 − 0.01, pG8 , 0, pG7
)T
. (7.21)
In achtdimensionalen Parameterraum wurde die akustische Optimierung u¨ber dem Parameter-
vektor pG durchgefu¨hrt. Es kamen die Funktion fmincon wie auch gamultiobj zum Einsatz.
Bei fmincon wurde die Zielfunktion 7.13 mit Massenvorgaben msoll zwischen 350 kg und 450 kg
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Tabelle 7.3.: Durchgefu¨hrte Optimierungsla¨ufe mit geradem Steg
Name Algorithmus Berechnete Ra¨der
SQ GS 1 fmincon 4128
GA GS 1 gamultiobj 9061
in 5 kg-Schritten benutzt. Tabelle 7.3 informiert u¨ber die durchgefu¨hrten Optimierungsla¨ufe. Es
ko¨nnen alle im Laufe der Optimierung mit fmincon berechneten Ra¨der als bewertbare Varian-
ten angesehen werden, auch wenn sie nicht Iterierte des Verfahrens oder gar Optima darstellen,
sondern lediglich Zwischenergebnisse, die zur Differentiation der Zielfunktion oder wa¨hrend der
Line-Search-Phase erzeugt wurden. Aus der Gesamtheit der berechneten Ra¨der wird wie bei den
genetischen Algorithmen eine Pareto-Front berechnet.

































Abbildung 7.15.: Pareto-Fronten und -Optima fu¨r Ra¨der mit geradem Steg
Die Ergebnisse fasst Abbildung 7.15 zusammen. Die Unterschiede zwischen den Pareto-Fronten
von SQ GS 1 und GA GS 1 sind gering. Beide Verfahren sind gleichermaßen geeignet, die Opti-
mierungsaufgabe zu lo¨sen. Im Vergleich mit der Pareto-Front der Versuche GA N 1 bis - 4 und
GA NA 1 bis - 2 sind die Ergebnisse unterhalb von 385 kg um ca. 0.25 dB besser, oberhalb von
410 kg besteht kein Unterschied. Dazwischen konnte jedoch das Rad aus Abbildung 7.9 in der
Schallleistung nicht unterboten werden.
Die Pareto-optimalen Ra¨der zeichnen sich alle durch einen leicht schra¨g stehenden Steg aus, wie
er schon von den anderen Optimierungsla¨ufen her bekannt ist. Hinzu kommt bei allen außer dem
390.3 kg-Rad eine deutliche Verju¨ngung des Stegs in der Mitte.
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Abbildung 7.16.: Pareto-Fronten und -Optima fu¨r Ra¨der mit S-fo¨rmigem Steg
7.7.2. S-fo¨rmiger und C-fo¨rmiger Radsteg
Der S- bzw. C-fo¨rmige Steg dient dazu, die radiale Steifigkeit des Rades zu verringern und ther-
mische Dehnung zuzulassen. Beim S-fo¨rmigen Rad wird eine starke Schra¨gstellung des Stegs
erzwungen durch die Bedingung: yki − yka = +5 cm fu¨r einen S-Steg, bzw. yki − yka = −5 cm
fu¨r einen S’-Steg. Weiterhin wird die Dicke des Stegs an drei Stellen, außen, mittig und in-
nen, als Parameter gewa¨hlt. Der fu¨nfte Parameter ist die Sta¨rke der S-Form. Diese wird durch
einen Parameter dS beschrieben, welcher den maximalen axialen Versatz der Steg-Mittellinie













wird nach den Angaben aus Tabelle C.5 in einen Parametersatz p u¨bersetzt .
Beim C-fo¨rmigen Rad wird mit Hilfe der di ein C oder ein umgekehrtes C in den Radsteg ein-
beschrieben, dessen axiale Tiefe dC mindestens 2.5 cm betragen muss. Zur Beschreibung wurde
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n = 6 gesetzt. Trotzdem wird die Dicke des Stegs nur an drei Stellen parametriert. Dazwischen











beschreibt das Rad. Es wurde ausschließlich die Funktion fmincon zur Optimierung verwendet.
Die Massenvorgabe msoll wurde dabei zwischen 350 kg und 450 kg in 5 kg-Schritten variiert. Die
Abbildungen 7.16 und 7.17 fassen die Ergebnisse zusammen.












































Abbildung 7.17.: Pareto-Fronten und -Optima fu¨r Ra¨der mit C-fo¨rmigem Steg
Der Schallleistungspegel fu¨r das Rad mit S- oder C-Steg liegt ca. 0.8 bis 1 Dezibel oberhalb
des Pegels, der bei gleicher Radmasse mit einem geraden Steg erzielt werden konnte. Dies sind
immer noch Verbesserungen gegenu¨ber den Vergleichsra¨dern B und C. Gerechterweise muss
jedoch dazu bemerkt werden, dass bei den optimalen S-Ra¨dern der Wert dS mit meist weniger
als 2 cm sehr gering war. Letztlich wurde das Rad also, soweit der Ansatz dies zuließ, mo¨glichst
gerade gestaltet. Vermutlich mu¨sste der Ansatz im Hinblick auf die thermomechanische Festigkeit
so vera¨ndert werden, dass deutlich sta¨rker gekru¨mmte Radstege entstehen.
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Bei den C- und C’-Ra¨dern entstand in der Optimierung eine nahezu pathologische Form, bei der
der Steg im radial inneren Bereich wesentlich du¨nner ist als im a¨ußeren. Diese Ra¨der wu¨rden
vermutlich nicht die no¨tige mechanische Festigkeit aufweisen. In a¨ußeren Bereich hingegen stell-
te sich eine deutliche Verdickung des Stegs ein. Es mu¨sste, um zu brauchbareren Radformen
zu kommen, der Ansatz gea¨ndert und mo¨glicherweise das Optimierungsverfahren mit anderen
Startwerten und Parametern eingesetzt werden.
C- und C’-Ra¨der sind akustisch anna¨hernd gleichwertig, wa¨hrend S-Ra¨der ca. 0.25 bis 0.5 dB(A)
weniger Schall verursachen als S’-Ra¨der. Die Ansa¨tze sind in dieser Form noch nicht vollkommen
brauchbar fu¨r die Entwicklung einsatzfa¨higer Radsa¨tze. Hierfu¨r wa¨ren weitere Untersuchungen
no¨tig. Dennoch wurde gezeigt, dass die Auslegung des Rades durch Optimierungsverfahren auch
im Falle nicht gerader Stege mo¨glich ist. Das etwas bessere Abschneiden der S-Stege in dieser
Studie kann mit Blick auf den Entwicklungsstand der Untersuchung noch nicht als genereller
Vorteil des Konstruktionsprinzips gewertet werden.
7.8. Zusammenfassung
Sowohl mit dem genetischen Algorithmus gamultiobj als auch mit dem SQP-Verfahren fmincon
war es mo¨glich, das parametrische Radsatzmodell so zu gestalten, dass die Schallabstrahlung der
optimierten Ra¨der um bis zu 2 dB(A) geringer war als die der gleich schweren Vergleichsra¨der.
Letztlich ha¨ngt das Optimierungspotenzial aber vom Vergleichsrad ab und ko¨nnte in ande-
ren Beispielen noch gro¨ßer oder auch kleiner sein. Zusa¨tzlich zeigt die Pareto-Front, dass eine
Erho¨hung der Radmasse auf bis zu 385 kg weiteres akustisches Verbesserungspotenzial mit sich
bringt.
Der leise Radsteg ist geradlinig, steht aber leicht schra¨g und seine axiale Lage ist vom Schwer-
punkt des Radkranzes abha¨ngig, so dass sich fu¨r neues und abgefahrenes Rad leicht unterschied-
liche Stege ergeben. Um eine andere Stegform zu erhalten, muss diese bereits im Struktur-Ansatz
verankert werden. Hier sind fortfu¨hrende Arbeiten unabdingbar, um Ansa¨tze fu¨r einsatzfa¨hige
Ra¨der zu modellieren.
Sowohl die genetischen Algorithmen als auch die gradientenbasierten Optimierungsverfahren
konnten erfolgreich eingesetzt werden. Jedoch bestand bei erstgenannten das Problem, dass
in mehreren La¨ufen jeweils bei unterschiedlichen Massen die besten Ra¨der gefunden wurden,
und eine Konvergenz der Verfahren nicht gesichert werden konnte. Hier sind tiefer gehende
Untersuchungen von No¨ten. Die Funktion fmincon konvergierte zwar immer, jedoch wurden
dabei teilweise lokale Optima gefunden, die erwiesenermaßen – wenn auch nicht lokal – zu
verbessern gewesen wa¨ren. Auch hier kommt man folglich nicht umhin, mehrere La¨ufe unter
gea¨nderten Bedingungen, durchzufu¨hren.
212
8. Zusammenfassung und Ausblick
8.1. Zusammenfassung und Schlussfolgerungen
Diese Arbeit ist der akustischen Optimierung von Eisenbahnra¨dern gewidmet. Das Ziel ist, eine
Methodik bereit zu stellen und zu erproben, die die berechnungs- und vor allem optimierungs-
gestu¨tzte akustische Auslegung der Ra¨der ermo¨glicht.
Es erfolgte zuna¨chst eine Auseinandersetzung mit der Schwingungsanregung am rotierenden
Radsatz, deren Ausfu¨hrlichkeit der Absicht geschuldet ist, neben der Modellierung der Schwin-
gungsanregung im Rollkontakt auch andere Fa¨lle mit einzuschließen, um eine Auseinanderset-
zung mit den Hypothesen von Stu¨wing [107] sowie der ALE-Methode nach Nackenhorst [82] zu
ermo¨glichen. Es zeigte sich u.A. im durchgefu¨hrten Versuch, dass die Stu¨wing-Hypothesen den
Fall des umlaufend krafterregten Eisenbahnrades nicht gut abbilden. Die ALE-Methode lieferte
sehr a¨hnliche Ergebnisse wie der Ansatz dieser Arbeit, lediglich den Wechsel des Bezugssystems
zu beru¨cksichtigen. Diskrepanzen verbleiben jedoch bei der Aufspaltung der Resonanzfrequenzen
fu¨r die radialen Moden. Hier wa¨re ein weiterer Versuch am leicht umgebauten Radsatzpru¨fstand
wu¨nschenswert.
Die Modellierung der Rollgera¨uschberechnung wurde aus der Literatur erarbeitet und ein Mo-
dell der Rad-Schiene-Interaktion und Rollgera¨uschentstehung in MATLAB entwickelt. Dabei
entstand eine neue Methode, die Ko¨rperschallleistung des rotierenden Radsatzes direkt aus den
Ergebnissen der Modalanalyse mit Hilfe der U -Matrix zu berechnen. Weiterhin wurde ein Ver-
fahren implementiert, welches die Filterwirkung des Rad-Schiene-Kontakts auf die Lauﬄa¨chen-
rauheit mit Hilfe eines Halbraum-basierten Kontaktmodells berechnet. A¨hnliche Modelle wurden
von Pieringer [84] und Ford [35] eingesetzt, so dass ein Vergleich mo¨glich war. Es zeigte sich gu-
te U¨bereinstimmung, lediglich bei sehr kleinen Wellenla¨ngen wurde die Filterwirkung in dieser
Arbeit gro¨ßer eingescha¨tzt als in der Literatur.
Die entwickelten Verfahren wurden im Rahmen von Verifizierungsrechnungen und Parameter-
studien erprobt. Hierbei konnte gezeigt werden, dass die Diskretisierung im Radsatz-FE-Modell
fein genug fu¨r den gegebenen Zweck ist, und dass die zweidimensionalen Elemente gleichwertig
zu den dreidimensionalen eingesetzt werden ko¨nnen. Der Anregungsmechanismus wurde genauer
beleuchtet und dabei festgestellt, dass nicht Resonanz sondern eher Anti-Resonanz bzw. ein Til-
gungseffekt ursa¨chlich fu¨r die U¨berho¨hung der Schwingungsamplitude in der Na¨he von Radsatz-
Eigenfrequenzen ist. Daraus folgt auch, dass Da¨mpfungsmaßnahmen zwar wirksam sind, jedoch
nicht in demselben Umfang wie dies bei krafterregeten Strukturen der Fall ist.
Die wichtigsten Vorarbeiten zur akustischen Optimierung von Eisenbahnra¨dern wurden von
Stu¨wing [107, 108] sowie von Nielsen und Fredo¨ [36] geliefert. Stu¨wing optimiert das Rad auf Ba-
sis rein strukturdynamischer U¨berlegungen ohne Beru¨cksichtigung der Rad-Schiene-Interaktion.
Der von Stu¨wing angenommene Anregungsmechanismus durch eine periodische Linienkraft auf
dem Radumfang fu¨hrt zu Konsequenzen, die sich im Versuch als nicht zutreffend erwiesen haben.
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Die Beschreibung der Interaktion und Anregung nach Remington [94], welche von Thompson im
anerkannten Berechnungsprogramm TWINS [124] implementiert wurde, konnte validiert werden
[123, 120] und erscheint auch plausibler, da einerseits das Rad-Schiene-System modelliert wird
und die Anregung des Rades durch eine umlaufende Punkt- statt Linienkraft erfolgt. Dennoch
konnten die von Stu¨wing vorgeschlagenen Versteifungsmaßnahmen als wirksam und zweckma¨ßig
bewertet werden.
Nielsen und Fredo¨ [36] verwenden fu¨r die akustische Prognose TWINS, so dass der Anregungsme-
chanismus in deren Betrachtungen ada¨quat beru¨cksichtigt wird. Hier wurde jedoch nur ein sehr
einfaches Radmodell mit lediglich vier Optimierungsparametern eingesetzt, woru¨ber im Hinblick
auf den geringen Automatisierungsgrad des Vorgehens vermutlich nicht wesentlich ha¨tte hinaus-
gegangen werden ko¨nnen. Zudem basiert die geometrische Beschreibung des Rades in TWINS
auf einer Betrachtung von nur sechs Punkten auf dem Radsteg und einer konstanten Dicke,
was die pra¨zise Beschreibung eines Rades unmo¨glich macht. In dieser Arbeit wurde mit der
Schallberechnung u¨ber die U -Matrix ein Fortschritt erzielt, da diese einerseits die Erfassung der
Struktur im Rahmen der meist hohen geometrischen Genauigkeit des FE-Modells und anderer-
seits die vollsta¨ndige Formalisierung und Automatisierung der dazu beno¨tigten Berechnungen
ermo¨glicht. Daher und durch Umsetzung eines Berechnungsablaufs, der eine FE-Modalanalyse
in ANSYS erfordert und alle weiteren Schritte in die Software MATLAB verlagert, konnte die
Berechnungszeit fu¨r eine Radsatzvariante auf ca. 30 Sekunden reduziert werden. Das ermo¨glicht
die Bewertung tausender Radsa¨tze im Rahmen eines Optimierungslaufs und erschließt somit
wesentlich gro¨ßere Parameterra¨ume als dies vorher mo¨glich gewesen wa¨re.
Es wurden Test-Optimierungsla¨ufe fu¨r ein Gu¨terwagenrad durchgefu¨hrt, dessen Steg durch 23
Geometrieparameter beschrieben wird. Stets wurde dabei neben der Schallabstrahlung des neuen
und ggf. auch des alten Rades zusa¨tzlich die Masse des Rades beru¨cksichtigt. Das Ergebnis der
Optimierung ist deshalb nicht ein einziges Rad, sondern eine Pareto-Front, die den Zielkonflikt
zwischen Masse und Schallabstrahlung illustriert und ein gezieltes Abwa¨gen ermo¨glicht.
Es zeigte sich nahezu unabha¨ngig vom gewa¨hlten Algorithmus – es wurden genetische Algorith-
men und ein SQP-Verfahren getestet – dass ein geradliniger Radsteg die gu¨nstigste Form ist,
was sich mit den Erkenntnissen aus der Literatur deckt. Es stellte sich aber auch heraus, dass
die Schra¨gstellung und axiale Ausrichtung des Stegs von großer akustischer Bedeutung sind, so
dass akustische Berechnung oder Optimierung einer Entwurfsvariante klar vorteilhaft gegenu¨ber
einer bloßen Einhaltung von Konstruktionsprinzipien ist. Um die gerade Stegform zu vermeiden
und Ra¨der zu erhalten, die potenziell im Hinblick auf zu erwartende thermische Spannungen
mit einer Klotzbremse einsetzbar sind, wurden spezielle Ansa¨tze getestet. Bei diesen wurde eine
bestimmte Form, beispielsweise die S-Form im Ansatz des Geometriemodells verankert, so dass
die akustische Optimierung unter Beibehaltung der aus thermomechanischer Sicht notwendigen
Form stattfand. Vermutlich befriedigen die in dieser Arbeit aufgestellten Ansa¨tze noch nicht alle
Anforderungen an ein klotzgebremstes Rad; sie stellen jedoch die Demonstration dar, dass eine
Optimierung auch fu¨r solche Ra¨der mittels der vorgestellten Methoden mo¨glich ist.
8.2. Ausblick
In dieser Arbeit konnten zwar Tendenzen aufgezeigt werden, wie akustisch gu¨nstige Ra¨der zu
gestalten sind. Ein Leitfaden, der die Konstruktionsprinzipien pra¨zise nennt oder gar ein op-
timiertes Rad, welches das Potenzial des Einsatzes in der Praxis besitzt, konnten in diesem
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Rahmen jedoch nicht gefunden werden. Hier sind noch erhebliche Anstrengungen no¨tig. Die
in dieser Arbeit entwickelten Methoden sollten eingesetzt werden, um umsetzbare konstruktive
Lo¨sungen fu¨r das Rollgera¨uschproblem zu finden. Das Gu¨terwagenrad ist hierbei das wichtigste
Zielobjekt, da Gu¨terzu¨ge insbesondere nachts, wenn der Personenverkehr stark zuru¨ckgeht, die
gro¨ßten La¨rmemittenten sind. Hier besteht eine Herausforderunge darin, auch die thermome-
chanische Festigkeit sicherzustellen.
Obwohl begru¨ndet ausgewa¨hlt, ist das Szenario, welches in dieser Arbeit zur Berechnung der
Schallleistung zu Grunde gelegt wurde, nicht das einzige, welches bei der Produktentwicklung
beru¨cksichtigt werden sollte. Neben der des leeren Fahrzeuges sind auch gro¨ßere Radlasten zu
beru¨cksichtigen. Des Weiteren ist die Lage des Kontaktpunktes in lateraler Richtung zu variieren,
da diese im Betrieb durch den Wellenlauf, variierende Spurmaße aber auch durch verschleißbe-
dingt abweichende Lauﬄa¨chenprofile Schwankungen unterliegt. Es ist eine große Sensitivita¨t auf
diese Parameter zu erwarten.
Es ko¨nnten neben der akustischen Analyse des Radsatzes noch eine mechanische und eine ther-
momechanische Analyse erfolgen. So kann die Festigkeit des Radsatzes auch in der Optimierung
beru¨cksichtigt werden. Jedoch ist abzuwa¨gen; Spannungen sind gegen Details wie Rundungsra-
dien sensitiv, so dass diese Radien als Parameter im Modell aufzunehmen sind, was zu einer
Komplizierung fu¨hrt. Alternativ ko¨nnten, wie in Abschnitt 7.7, Ansa¨tze verwendet werden, die
die Festigkeit sicherstellen bzw. mo¨glich machen, und diese dann ausschließlich akustisch opti-
miert werden.
Eine unbeantwortete Frage ist auch, durch welche Merkmale die leisen Ra¨der, insbesondere das
aus Abbildung 7.14 oben, welches noch leiser ist als Ra¨der mit ga¨nzlich geradem Steg, sich
gegenu¨ber den lauteren Varianten auszeichnen. Es ko¨nnte beispielsweise ein besonders gu¨nsti-
ger qu-Wert oder eine besonders große Steifigkeit dafu¨r verantwortlich sein, oder es fallen im
Verha¨ltnis zu anderen Varianten die Eintra¨ge in der U -Matrix kleiner aus, so dass weniger Ober-
fla¨chenschwingung bei gleichen Amplituden der modalen Koordinaten auftritt.
Das Modell zur Rollgera¨uschsimulation muss zudem methodisch verbessert werden. So ist ein
sehr einfaches Gleismodell verwendet worden. Denkbar ist jedoch, beispielsweise auf Basis des
Ansatzes von Ripke [102] oder Duhamel [30] ein detaillierteres Gleismodell auf FE-Basis aufzu-
bauen. Durch BEM-Rechnungen im Vorfeld der akustischen Optimierung ko¨nnte ein Kennfeld-
basiertes Modell im Frequenzbereich mit wesentlich besserer Abbildungsgenauigkeit entstehen.
Das linearisierte, dynamische Kontaktmodell nach Thompson [111] basiert auf der Arbeit von
Gross-Thebing [39] und wurde seit dem Jahre 1993 nicht mehr aktualisiert. Auch sind Validie-
rungen nur im Rahmen der TWINS-Validierung verfu¨gbar. Dieses Modell ist daher als u¨ber-
pru¨fungsbedu¨rftig einzustufen.
Zu guter Letzt ko¨nnte die Theorie aus Kapitel 3 so erweitert werden dass sie nicht nur auf
rotationssymmetrische Strukturen anwendbar ist, sondern auch fu¨r zyklische Symmetrien, wie
sie beispielsweise bei Ra¨dern mit Bohrungen, Rippen oder Speichen vorliegen. Dies wu¨rde den
Weg ebnen, die Rotation auch bei solchen Ra¨dern in der Interaktions- und Abstrahlungsberech-
nung zu beru¨cksichtigen, und das akustische Potenzial solcher Konstruktionen, beispielsweise
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A. Zusa¨tzliche Lastfa¨lle bei der
Schwingungsanregung rotierender
Strukturen
A.1. Ko¨rperfeste, oszillierende Punktkraft
Dieser Fall wird zuna¨chst im ko¨rperfesten System nach Gleichung 3.31 behandelt. Die Kraft
greift auf dem Kreis an der Stelle φF an. Daher kann die Kraftfunktion geschrieben werden als:





Die Anwendung der Realteilfunktion ist notwendig, um eine reellwertige Kraftfunktion zu erhal-
ten. Um die Kraft konzentriert in einem Punkt einzuleiten, kommt als analytischen Hilfsmittel
die Dirac-Distribution δ(·) zum Einsatz. Die komplexwertige Amplitude Fˆ beinhaltet neben dem
Absolutbetrag der Kraft auch eine zeitliche Phaseninformation. Die Anwendung von Gleichung
3.31 liefert:































jωt + qˆ−i e
− jωt (A.5)
und durch Koeffizientenvergleich ergeben sich folgende Gleichungen:
(−ω2 + j · 2di︸︷︷︸
=2ξiωi



















e− jkiφF yˆ∗i Fˆ







ω2i − ω2 − 2jξiωωi
. (A.8)
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Das System antwortet in der Erregungsfrequenz auf die Anregung. Das Ergebnis ist ein klassi-
scher Frequenzgang. Die maximale Amplitude auf dem Umfang tritt fu¨r φ − φF = 0 auf. Der
Schwingungsbauch ordnet sich somit genau am Anregungspunkt an. Gleichung A.12 stellt die
Schwingung des Ko¨rpers in Folge der Kraftwirkung als U¨berlagerung erzwungener Schwingungen







= cos(ki(φ− φF ))ℜ{yˆiyˆ∗i } − sin(ki(φ− φF ))ℑ{yˆiyˆ∗i } (A.13)
stellt den Verlauf der Schwingung auf dem Umfang des Referenzkreises dar. Da Zeit- und Orts-
abha¨ngigkeit entkoppelt sind, entsteht ein festes Muster von Knotenlinien und somit eine stehen-
de Welle auf dem Kreis. Werden nur axiale und radiale oder nur Auslenkungen in Umfangsrich-
tung betrachtet, so ko¨nnen die Eigenformen so beschrieben werden, dass ℑ{yˆiyˆ∗i } = 0 gilt. In
diesem Falle ergibt sich eine rein cosinusfo¨rmige Verschiebung auf dem Umfang. Die Amplitude
der Schwingung wird durch die Vergro¨ßerungsfunktion
Hi(ω) =
(
ω2i − ω2 + 2jξiωωi
)−1
(A.14)
und durch die Anregungskraft Fˆ bestimmt, wie sie fu¨r den viskos geda¨mpften Einmassenschwin-
ger bekannt ist.
Wird die selbe Schwingung vom ortsfesten Standpunkt aus gemessen, so ergibt sich aus Gleichung
A.10 durch Einsetzen der Beziehung 3.33:
α~u(φ, t)















































































Aus dem ortsfesten System beobachtet schwingt die Struktur fu¨r jede Eigenform mit zwei ver-
schiedenen Kreisfrequenzen ω ± kiΩ. Es bildet sich also, betrachtet man die U¨berlagerung aller
Eigenformen zur Gesamt-Schwingungsantwort, ein ”Kamm” ω+ΩZ aus Antwortfrequenzen um
die Anregungsfrequenz herum aus. Die Schwingformen α~u
+
i (φ, t) bzw. α~u
−
i (φ, t) sind gegenla¨ufig
rotierende Wellen mit gleicher Amplitude. Die Rotationsgeschwindigkeit und -richtung ist ana-
log zum Vorgehen in Abschnitt 3.2 zu bestimmen.
A.2. Ortsfeste Punktkraft
Nun wird die angreifende Kraft in das ortsfeste System gelegt. Ein solcher Fall ergibt sich zum
Beispiel, wenn ein rotierendes Rad eine konstante, ortsfest wirkende Last tragen muss. Diese
wird modelliert durch:
α
~f(α, t) = δ(α− αF )~F . (A.19)
Als erstes erfolgt die U¨bertragung der Kraft in das ko¨rperfeste System
φ
~f(φ, t) = α~f(φ− Ωt, t) = δ(φ− Ωt− αF )~F . (A.20)
Diese Kraft kann in die Bewegungsgleichung (3.31) eingesetzt werden und man erha¨lt:










yˆ∗i δ(φ− Ωt− αF ) · ~Fe− jkiφ, (A.22)
= yˆ∗i ~F · e− jki(Ωt+αF ), (A.23)








−(kiΩ)2 − j2ξiωikiΩ+ ω2i
~F . (A.27)













−(kiΩ)2 − j2ξiωikiΩ+ ω2i











−(kiΩ)2 + j2ξiωikiΩ+ ω2i
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Es stellt sich also auf dem Ko¨rper fu¨r jede Mode eine Schwingung mit der Kreisfrequenz kiΩ ein.
Diese hat die Form einer umlaufenden Welle. Die Laufgeschwindigkeit Ωum la¨sst sich berechnen
durch:
− kiΩumt+ kiΩt = 0⇒ ΩUm = Ω. (A.31)
In der ortsfesten Konfiguration stellt sich die Schwingung folgendermaßen dar:









−(kiΩ)2 + j2ξiωikiΩ+ ω2i















Ortsfest betrachtet stellt sich wegen der Zeitunabha¨ngigkeit von Gleichung A.34 eine statische
Verformung ein. Dabei tra¨gt jede Mode ihrer Eigenform entsprechend einen Teil zur Verformung
des Umfangskreises bei. Bei schwacher Da¨mpfung liegt der Schwingungsbauch fu¨r jede Mode im
Kraftwirkungspunkt. Zu beachten ist, dass es sich trotz der statischen Verformung um einen
dynamischen Effekt handelt. Wie steif sich der Ko¨rper gegen die Kraft verha¨lt, ha¨ngt vom
Betrag des Nenners in Gleichung A.34 ab. Im Resonanzfall, wenn also fu¨r eine Mode ωi = kiΩ
gilt, kann die Steifigkeit da¨mpfungsabha¨ngig sehr klein werden.
Abbildung A.1.: Beispielhaftes Resonanzschaubild mit abgeleitetem kritischen Frequenzbereich
Bei welchen Drehzahlen Resonanzen auftreten, kann anhand eines Resonanzschaubilds analy-
siert werden. Dabei werden auf der Abszisse die Erregerkreisfrequenzen aufgetragen und auf der
Ordinate die Eigenkreisfrequenzen. In das Schaubild werden Linien beginnend vom Ursprung
mit den ganzzahligen positiven Steigungen aufgetragen. Diese repra¨sentieren die erste und die
ho¨heren Harmonischen der Erregerkreisfrequenz. Als horizontale Linien werden die Eigenkreis-
frequenzen eingezeichnet. Schneiden sich eine Eigenkreisfrequenzlinie fu¨r die Eigenkreisfrequenz
ωi und eine Harmonischen-Gerade, so wird genau dann ein Punkt fu¨r eine Resonanz am Schnitt-
punkt eingezeichnet, wenn die Ordnung n der Harmonischen mit der Ordnung ki einer Eigenform
u¨bereinstimmt.
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Bei rotationssymmetrischen Ko¨rpern besteht die Tendenz, dass Moden mit einer großen Eigen-
frequenz auch eine hohe Anzahl an Durchmesserknoten ki aufweisen. Im Resonanzfall gilt fu¨r
die Eigenkreisfrequenz ωi und die Erregerkreisfrequenz ωerr:
ωi = kiωerr, ki ∈ N. (A.35)
Daher erscheinen die im Beispiel eingezeichneten Resonanzen trotz ihrer gleichma¨ßigen Ver-
teilung u¨ber die Eigenkreisfrequenz-Achse in einem schmalen Bereich auf der x-Achse, der als
kritischer Frequenzbereich bezeichnet wird. Falls dieser Rotor eine typische Betriebsfrequenz wie
zum Beispiel seine Drehzahl besitzt, sollte diese so gewa¨hlt sein, dass sie außerhalb des kritischen
Frequenzbereichs liegt, so dass Resonanzen im Betrieb vermieden werden.
A.3. Ortsfeste, umfangsharmonisch verteilte, statische Kraft
Dieser Fall ist zum Beispiel bei Turbinen interessant, bei denen ein Stator mit einer Anzahl an
Schaufeln den Rotor entsprechend anregen kann. Die Kraft wird folgendermaßen modelliert:
α





Im ko¨rperfesten System ergibt sich:
φ
~f(φ, t) = α~f(φ− Ωt, t) = ℜ
{






Fˆ e jkF (φ−Ωt) + ¯ˆF e− jkF (φ−Ωt)
)
. (A.37)








jkF (φ−Ωt) + yˆ∗i
¯ˆ










j(kF−ki)φe− jkFΩt + yˆ∗i
¯ˆ






0, kF 6= ki
2πyˆ∗iℜ{Fˆ }, kF = ki = 0
πyˆ∗i Fˆ e− jkiΩt, kF = ki 6= 0
. (A.40)
Bereits ohne die Schwingungsantwort zu berechnen, lassen sich aus diesem Resultat einige
Schlussfolgerungen ziehen. Es ko¨nnen mit der umfangsharmonisch verteilten Kraft nur die Mo-
den angeregt werden, fu¨r die die Ordnung der Schwingung mit der Ordnung der Anregung
u¨bereinstimmt (ki = kF ). Fu¨r ki = kF = 0 ergibt sich eine zeitunabha¨ngige Anregung, die
zu einer statischen Auslenkung der Eigenformen nullter Ordnung fu¨hren wird. Fu¨r den Fall
ki = kF 6= 0 entsteht eine laufende Welle. Dieser Fall wird weiter verfolgt. Als Ansatz fu¨r die
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Damit folgt die Bewegungsgleichung:(−(kiΩ)2 − 2jξikiΩωi + ω2i ) qˆi = πyˆ∗i Fˆ , (A.42)
qˆi =
πyˆ∗i Fˆ
ω2i − (kiΩ)2 − 2jξikiΩωi
. (A.43)













U¨bertra¨gt man diese ins ortsfeste Koordinatensystem, so erha¨lt man:









ω2i − (kiΩ)2 − 2jξikiΩωi
}
. (A.46)
Mit δki,kF ist hier das Kronecker-Delta gemeint, welches Eins ergibt fu¨r ki = kF und sonst
Null ist. In der ortsfesten Konfiguration stellt sich eine stehende Welle ein, die in der ra¨umlichen
Phasenlage der anregenden Kraft entspricht. Die Amplitude wird jedoch dynamisch dadurch be-
stimmt, wie stark die betreffende Mode auf die Erregerkraft anspricht. So kommt es fu¨r kiΩ = ωi
zur Resonanz und damit zu einer besonders starken Verformung des Ko¨rpers. Die Analyse dieses
Pha¨nomens kann ebenfalls anhand des Resonanzschaubilds erfolgen, wobei fu¨r die Erregerfre-
quenz Ωerr im Resonanzfall wieder gilt: kiΩerr = ωi. Resonanzen sind jedoch nur fu¨r die Moden
einzuzeichnen, bei denen ki = kF gilt.
A.4. Ortfeste, umfangsharmonisch verteilte, oszillierende Kraft
Auch dieser Fall kann durch die Berechnung von Turbinenschwingungen motiviert werden, bei
der neben der Umdrehung eine weitere Schwingung mit der Kreisfrequenz ω eine Rolle spielt.
Letztlich kann jede Linienlast als Fourierreihe auf dem Umfang dargestellt werden. Daher wird
mit diesem Lastfall auch die Grundlage zur Modellierung beliebiger Linienlasten gelegt.
Die Linienkraft wird modelliert durch:
α








(α− αF )}. (A.47)
Darin sind:
αF der Winkel, bei dem die maximale Amplitude der Erregerkraft auftritt,
kF die Ordnung der Kraft, also die Anzahl der vollen Cosinusperioden, die die Erreger-
kraft auf dem Umfang ausfu¨hrt und
Zuna¨chst wird die Linienkraft ins ko¨rperfeste System u¨bertragen mit Hilfe der Gro¨ße
φˆ = αˆ− Ωt = φ− αf . (A.48)
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Es folgt:
φ


















e jkF φˆe− jkFΩt + e− jkF φˆe jkFΩt
)
. (A.51)











e jkF φˆe− jkFΩte− jkiφˆ dφˆ+
2π∫
φˆ=0

























e jkφ = 0 k ∈ Z, k 6= 0 (A.54)
sind hinsichtlich I1 und I2 drei Fa¨lle zu unterscheiden:
Fall 1: ki 6= kj; In diesem Fall sind die Integrale I1 und I2 gleich Null und es gibt keine
Schwingungsanregung. Es zeigt sich das selbe Pha¨nomen wie bei der statischen, cosinusfo¨rmi-
gen Linienlast, dass eine Linienlast der Ordnung kF ausschließlich Schwingformen der Ordnung
ki = kf anregen kann.
Fall 2: ki = kF = 0; In diesem Fall sind beide Integrale ungleich Null. Es gilt dann:
I1 = I2 = 2π. (A.55)








In diesem Fall, bei dem der Referenzkreis sich gleichma¨ßig verformt, treten keine Effekte wegen
der Rotation auf. Die Kraft wirkt wie eine Punktkraft der Gro¨ße 2πFˆ , an einer beliebigen Stelle
am Kreis.




e j(kF−ki)φˆe− jkFΩt dφˆ = 2πe− jkiΩt. (A.57)
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Mit den Hilfsgro¨ßen ω+i = ω + kiΩ und ω
−





− jω+i t + qˆ−i e
jω−i t. (A.62)
Daraus folgt fu¨r die Koeffizienten qˆ+i und qˆ
−
i :






(−(ω−i )2 + 2ξiωiω−i + ω2i )qˆ−i =
π
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−(ω−i )2 + 2ξiωiω−i + ω2i
. (A.65)























−(ω−i )2 + 2ξiωiω−i + ω2i
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(A.66)
































Somit ist die Schwingungsantwort, aus der ortsfesten Konfiguration beobachtet, auch in diesem
Fall eine Schwingung mit der Frequenz ω. Analog zum Fall der ortsfesten, oszillierenden Punkt-
kraft treten zwei gegenla¨ufig umlaufende Wellen u+i und u
−
i auf, deren Amplitude nicht gleich
ist, sondern sich je nach Erregerfrequenz in unterschiedlichen Verha¨ltnissen steht. So kommt die
Schwingform u+i bei ω
+
i = ωi ⇔ ω = ωi − kiΩ in Resonanz, wa¨hrend sich die Resonanz von u−i
bei ω−i = ωi ⇔ ω = ωi + kiΩ einstellt.
Des Weiteren kann es eine Anregung nur dann geben, wenn die Ordnung der Mode gleich der
Anregungsordnung ist, also wenn ki = kF .
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B.1. Erstellung von FE-Radsatzmodellen mit Hilfe von ANSYS und
ANSYS Workbench
Die in dieser Arbeit verwendeten FE-Radsatzmodelle wurden mit der Software ANSYS bzw.
ANSYS Workbench erstellt. Im Folgenden werden kurz alle wichtigen Modellierungsschritte
aufgeza¨hlt. Besonderes Augenmerk ist der Geometrie-Aufbereitung zu widmen. Oft weisen CAD-
Modelle kurze Kanten und schmale Fla¨chen auf, die bei kleinen Rundungsradien oder anderen
Details im CAD-Modell zwangsla¨ufig entstehen. Werden diese Details vernetzt, so entstehen sehr
kleine oder verzerrte finite Elemente.
Software-Werkzeug Verwendet wird ANSYSWorkbench. Im Design Modeler ko¨nnen Geometrie-
Dateien verschiedener Quellen importiert und fu¨r die Vernetzung aufbereitet werden.
Arbeitsschritte zur Geometrieaufbereitung
– Importieren der Geometrie und Verschieben in folgendes Koordinatensystem: z-Achse: Ro-
tationsachse des Radsatzes, z = 0: Mitte der Radsatzwelle, z = ±0.75m: Messkreisebene.
– Halbieren des Radsatzes in der xz-Ebene und in der yz-Ebene, so dass in Umfangsrichtung
ein 90Grad-Segment vorliegt. Wegschneiden der hinteren Radsatzha¨lfte durch die Ebene
z = 0
– Beseitigen von O¨lbohrung und Radsatzlagerdeckelbohrung durch das ”Fu¨llen”-Werkzeug.
Verschmelzen der Fu¨llko¨rper mit den gefu¨llten Ko¨rpern durch das ”Tauen”-Werkzeug.
– Zerschneiden des Modells in folgende Teile: Radsteg, Radkranz, Radnabe, innere Welle
(Radius ca. 0.03m), langer zylindrischer Teil der Welle, Nabensitz der Welle, Radsatzla-
gersitz der Welle. Zum Zerschneiden mu¨ssen Schnittfla¨chen definiert werden, die entweder
u¨ber Grundko¨rper (Zylinder) oder u¨ber das Werkzeug ”Fla¨chen durch Kanten” erzeugt
werden ko¨nnen.
– Kontaktknoten sichern: Um sicherzustellen, dass am Kontaktpunkt ein FE-Knoten liegt,
wird durch das ”Fla¨chen mit Pra¨gung versehen”-Werkzeug eine Linie auf der Lauﬄa¨che
bei z = 0 aufgebracht.
– Verbinden von kleinen Fla¨chen und Kanten: Mit dem Werkzeug ”Verschmelzen” ko¨nnen
kleine Fla¨chen oder Kanten an gro¨ßere Objekte angebunden werden. Dies verhindert, dass
der Vernetzer sehr kleine Elemente in diesen Bereichen erzeugt. Das Verschmelzen soll-
te nur dann im Design Modeler erfolgen, wenn die verbundenen Kanten gleich gerichtet
sind. Alternativ steht im Programm Mechanical das Werkzeug ”Virtuelle Topologie” zur
Verfu¨gung.
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Vernetzung Die Vernetzung erfolgt im ProgrammMechanical. Folgende Arbeitsschritte werden
durchgefu¨hrt:
– Virtuelle Topologie: Kleine Geometrieelemente, die nicht verschmolzen wurden, werden als
”Virtuelle Zellen” fu¨r das Vernetzungsprogramm verbunden. Die Verbindung ist virtuell,
das heißt, die mathematische Repra¨sentation der Geometrie wird nicht vera¨ndert, sondern
es entfa¨llt lediglich die Forderung an den Vernetzer, die Geometrieelemente getrennt zu
vernetzen.
– Elementwahl: Es werden strukturelle Elemente mit Mittenknoten gewa¨hlt. Dabei stellt
ANSYS Workbench den Typ Solid 186 ein.
– Radsteg: Hier erfolgt eine sektorsymmetrische Vernetzung, wobei folgende Netzdichte-
Einstellungen zu treffen sind: Teilung des Radstegs quer: 5 bis 6 Elemente, Teilung radial:
25 bis 30 Elemente, Teilung in Umfangsrichtung: 45 Elemente.
– Sonstige Teilko¨rper: Es wird eine Elementgro¨ße von ca. 0.01m vorgesehen.
– Welle: Das lange Stu¨ck der Welle zwischen Nabensitz und Radsatzmitte wird mit der
”Sweep”- Technik mit 25 bis 35 Elementen in axialer Richtung vernetzt.
– Welle-Nabe-Verbindung: Da Rad und Welle als getrennte Bauteile modelliert werden, er-
folgt die Verbindung mittels Kontaktelementen. Es wird der Verbundkontakt mittels MPC-
Verfahren eingesetzt.
Export in ANSYS Mechanical APDL Nach wie vor ist es in ANSYS Workbench nicht mo¨glich,
Symmetrien in Ko¨rpern durch gleiche Vernetzung der symmetrischen Bereiche Rechnung zu
tragen. Daher und weil die Auswertung der FE-Ergebnisse ohnehin mittels APDL-Skripten
erfolgt, wird das in Workbench erstelle FE-Netz exportiert.
– Fu¨r den Export bietet sich die Funktion ”Eingabedatei Schreiben” an, mit deren Hilfe eine
ANSYS-Eingabedatei ausgegeben wird.
– Import in ANSYS Mechanical APDL: Mit dem \inp-Kommando kann die Datei eingelesen
werden.
– Spiegeln: Durch Spiegeln (nsym, esym) an der yz-Ebene sowie der xy-Ebene wird in AN-
SYS Mechanical APDL ein Halbradsatz erzeugt.
– Knoten verschmelzen: Hierzu dient das Kommando nummrg,node.
– Symmetrierandbedingung: Durch die Kommandos nsel,s,loc,y,0 und d,all,uy wird
die Symmetrierandbedingung aufgebracht.
Modalanalyse Es wird eine numerische Modalanalyse durchgefu¨hrt, wobei folgende Einstel-
lungen gewa¨hlt werden:
– Moden: Bis zu 200,
– Frequenzbereich: 0Hz bis 10 kHz,
– Verfahren: LanPCG (iteratives Verfahren).
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B.2. Reduktion des Rechenaufwandes durch Verwendung von Symmetrierandbedingungen
– Fu¨r alle Moden sind die Knoten-Ergebnisse zu expandieren und im 3D-Fall fu¨r eine auch
die Element-Ergebnisse.
B.2. Reduktion des Rechenaufwandes durch Verwendung von
Symmetrierandbedingungen
Beim 3D-Modell gibt es die Mo¨glichkeit, zyklische Symmetrie zu beru¨cksichtigen. Die Model-
lierung eines Sektors des Rades wu¨rde genu¨gen. Es soll aber ohnehin die BEM angewendet
werden. Daher ist es vorteilhaft, wenigstens ein halbes Rad verwenden, da zyklische Symmetrie
vom BEM-Programm i. d. R. nicht unterstu¨tzt wird. Beim 2D-Modell wird durch den Parame-
ter isym die Symmetrie-Randbedingung vorgegeben. Bei null Durchmesserknoten beruht die
Modellierung auf einem Vollmodell. Sonst liegt bei den Ra¨dern effektiv auch ein Halbmodell
vor.
Wegen der Normierung yTi Myi := 1 muss die Normierung der Eigenvektoren in ANSYS beachtet









Die U -Matrix ist auch zu skalieren. Die Skalierung der Eigenvektoren u¨bertra¨gt sich. Da die
U -Matrix quadratisch in den Eigenvektoren ist, bedingt dies einen Faktor von 12 . Andererseits
hat das doppelte Modell auch die doppelte Fla¨che. So verdoppelt sich der Wert des U -Matrix-
Integrals. Damit bleibt der Wert der U -Matrix gleich. Ein Sonderfall sind die 2D-Elemente. Hier
sind die Verschiebungen fu¨r ein Halbrad gegeben, die U-Matrix wurde jedoch fu¨r ein Vollrad
berechnet. Daher ist hier fu¨r mode6= 0 der Faktor 2 in der U -Matrix vorzusehen.
B.3. Arbeitsschritte zur Berechnung der Ko¨rperschallleistung
Das Modell bedarf spezieller Vorbereitung wa¨hrend der Modellerstellung. Zuna¨chst muss die
abstrahlende Oberfla¨che des Ko¨rpers bestimmt werden. Dies kann im einfachsten Fall die ge-
samte Ko¨rperoberfla¨che sein. Sind jedoch im FE-Modell mehrere Ko¨rper modelliert und u¨ber
Kontaktelemente miteinander verbunden, so za¨hlen diese Kontaktfla¨chen auf jeweils beiden Kon-
taktpartnern zur Ko¨rperoberfla¨che. Da diese Oberfla¨chen jedoch durch den gegenu¨berliegenden
Kontaktpartner verdeckt sind, handelt es sich um innere Oberfla¨chen, die nicht im Kontakt
mit der Luft stehen und so nicht zur Schallabstrahlung beitragen ko¨nnen. Besitzt der Ko¨rper
Hohlra¨ume, so entstehen innere Oberfla¨chen, deren abgestrahlter Schall nicht nach außen gelan-
gen kann. Daher sind diese Fla¨chen von der Betrachtung auszuschließen.
Eine automatische, modellunabha¨ngige Geometrie-Analyse mit Erkennung der a¨ußeren Ober-
fla¨chen bei parametrischen Modellen ist technisch schwer umzusetzen. Bei Parametervariationen
oder Modellvera¨nderungen kann es dazu kommen, dass eine an bestimmten Beispielen erfolgreich
getestete Prozedur dennoch plo¨tzlich versagt. Dies ist besonders im Hinblick auf die algorithmi-
sche Optimierung nicht akzeptabel. Stattdessen erfolgt die Selektion des Schall abstrahlenden
Bereichs in der Modellierungsphase. Die akustisch relevante Oberfla¨che wird in ANSYS wa¨hrend
des Preprocessings mit speziellen Elementen vernetzt, die zur Markierung des zu analysieren-
den Bereichs dienen. Außerdem kann so die ANSYS-Datenbasis effektiv genutzt werden, da der
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abstrahlende Bereich bereits in Oberfla¨chen- bzw. Linienelemente aufgeteilt ist, die unabha¨ngig
von ihren Lagebeziehungen einzeln ausgewertet werden ko¨nnen. So werden verla¨ssliche Routi-
nen ermo¨glicht, die fu¨r beliebige, entsprechend vorbehandelte Modelle die Ko¨rperschallleistung
berechnen ko¨nnen.
Tabelle B.1 gibt einen U¨berblick u¨ber die Arbeitsschritte unter Angabe der notwendigen ANSYS-
Kommandos. Ein wichtiger Unterschied zwischen dem Vorgehen bei zwei- bzw. dreidimensiona-
len Modellen ist, dass die Auswertung der Oberfla¨chennormalen im 2D-Fall zu einem beliebigen
Zeitpunkt vor der Auswertung der U -Matrix oder Oberfla¨chenschnelle erfolgt, da die Bestim-
mung direkt u¨ber die Knotenkoordinaten durchgefu¨hrt wird. Im 3D-Fall hingegen werden die
Surf 154-Elemente verwendet, die Fla¨cheninhalt, Oberfla¨chennormalen und Elementverschie-
bungsvektoren als Ergebnisdaten ausgeben. Daher werden die Normalenvektoren im Postproces-
sing bestimmt und es ist no¨tig, fu¨r einen Lastfall die Element-Ergebnisse berechnen zu lassen,
da die Normalenvektoren und Fla¨cheninhalte zu diesen geho¨ren.
B.4. Konfiguration der BEM-Rechnung in WAON
Diskretisierung Es werden Elemente mit einer Kantenla¨nge von ho¨chstens 1 cm gewa¨hlt um die
maximale Frequenz von 5500Hz noch mit sechs Elementen pro Wellenla¨nge abtasten zu ko¨nnen
Symmetrie Das Modell besitzt eine Symmetrieebene in der Krafteinleitungsebene, da so die
Elementzahl halbiert werden kann.
Da¨mpfung Um die Konvergenzeigenschaften zu verbessern, wurde der Innenraum des Mo-
dells mit einer Impedanz von 416.5 Ns
m3
, also mit der akustischen Kennimpedanz ρc belegt, um
mo¨glichst wenig Resonanzerscheinungen im Innenraum zu erhalten. Das hier interessierende
Schallergebnis im Außenraum wird hierdurch nicht beeinflusst, wie Wittwer in [136] zeigte. Die
a¨ußere Oberfla¨che des Modells wurde mit einer Impedanz von 1.65 · 105 Ns
m3
versehen, was bei
orthogonal auf der Oberfla¨che auftreffenden Wellen nach [136] einen Absorptionsgrad von einem
Prozent entspricht. Dieser verursacht eine Verringerung der Schallleistung um maximal fu¨nf Pro-
zent bzw. 0.2Dezibel, verbessert jedoch die Konvergenz des iterativen Lo¨sers erheblich.
Lo¨ser Als Lo¨ser fu¨r das resultierende lineare Gleichungssystem wird das iterative GMRes-
Verfahren verwendet, das neben dem BiCG-Verfahren in WAON angeboten wird, da es das
bessere Konvergenzverhalten zeigt. Der Einsatz der FMBEM hat sich gegenu¨ber der konventio-
nellen BE-Methode nach Vergleichen von Wittwer [136] hinsichtlich des Berechnungsergebnisses
als gleichwertig herausgestellt und wird daher wegen des geringeren Speicherbedarfs und der
Laufzeitvorteile immer verwendet.
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C.1. Kapitel 4
Tabelle C.1.: Parameter fu¨r den Normalkontakt nach Hertz








30 2.731 0.493 5.5400 0.727 90 1.000 1.000 1.0000 1.000
35 2.397 0.530 4.5200 0.775 95 0.944 1.061 0.8900 0.998
40 2.136 0.567 3.7700 0.817 100 0.893 1.128 0.7918 0.993
45 1.926 0.604 3.1900 0.855 105 0.846 1.202 0.7037 0.985
50 1.754 0.641 2.7400 0.887 110 0.802 1.284 0.6246 0.972
55 1.611 0.678 2.3800 0.913 115 0.759 1.378 0.5507 0.957
60 1.486 0.717 2.0900 0.938 120 0.717 1.486 0.4785 0.938
65 1.378 0.759 1.8160 0.957 125 0.678 1.611 0.4202 0.913
70 1.284 0.802 1.6010 0.972 130 0.641 1.754 0.3650 0.887
75 1.202 0.846 1.4210 0.985 135 0.604 1.926 0.3135 0.855
80 1.128 0.893 1.2630 0.993 140 0.567 2.136 0.2653 0.817
85 1.061 0.944 1.1240 0.998 145 0.530 2.397 0.2212 0.775
Tabelle C.2.: Kalker-Koeffizienten in Abha¨ngigkeit von g und ν
C11 C22 C23 C33
g\ν 0 0.25 0.5 0 0.25 0.5 0 0.25 0.5 0 0.25 0.5
0.400 2.78 3.53 4.82 2.78 2.88 2.98 0.72 0.82 0.98 2.02 2.32 2.77
0.500 2.88 3.62 4.83 2.88 3.01 3.14 0.83 0.93 1.07 1.74 1.93 2.22
0.600 2.98 3.72 4.91 2.98 3.14 3.31 0.93 1.03 1.18 1.56 1.68 1.86
0.700 3.09 3.81 4.97 3.09 3.28 3.48 1.03 1.14 1.29 1.43 1.50 1.60
0.800 3.19 3.91 5.05 3.19 3.41 3.65 1.13 1.25 1.40 1.34 1.37 1.42
0.900 3.29 4.01 5.12 3.29 3.54 3.82 1.23 1.36 1.51 1.27 1.27 1.27
1.000 3.40 4.12 5.20 3.40 3.67 3.98 1.33 1.47 1.63 1.21 1.19 1.16
1.111 3.51 4.22 5.30 3.51 3.81 4.16 1.44 1.59 1.77 1.16 1.11 1.06
1.250 3.65 4.36 5.42 3.65 3.99 4.39 1.58 1.75 1.94 1.10 1.04 0.95
1.429 3.82 4.54 5.58 3.82 4.21 4.67 1.76 1.95 2.18 1.05 0.97 0.85
1.667 4.06 4.78 5.80 4.06 4.50 5.04 2.01 2.23 2.50 1.01 0.90 0.75
2.000 4.37 5.10 6.11 4.37 4.90 5.56 2.35 2.62 2.96 0.96 0.82 0.65
2.500 4.84 5.57 6.57 4.84 5.48 6.31 2.88 3.24 3.70 0.91 0.75 0.55
239
C. Zusa¨tzliche Abbildungen und Tabellen
C.2. Kapitel 5
Abbildung C.1.: Ergebnisse der Zeitschrittintegration fu¨r Versuch 18. Oben: Darstellung u¨ber
der x-Koordinate, unten: Darstellung als Terzspektrum.
































Abbildung C.3.: Vergleich der Radkontur bei verschiedenen FE-Modellen
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Schallgeschwindigkeit in der Luft
Parameter fu¨r das Rad
ξ 10−4 Modale Da¨mpfung aller Eigenschwingformen
Ω 0 bzw. 60.4 1
s
Kreisfrequenz bzw. Winkelgeschwindigkeit der Radrotation, ent-




Parameter fu¨r das Kontaktmodell




Fahrgeschwindigkeit des Zuges. Diese Einstellung wird unabha¨ngig
von Ω immer gewa¨hlt.
RR 0.460m Laufkreisradius des Rades
RR,ax −1 · 107m Axialer Kru¨mmungsradius des Rades
RS,lat 0.3m Lateraler Kru¨mmungsradius der Schiene
γ¯yK -0.01 bzw. 0 Querschlupf
γ¯xK 0 La¨ngsschlupf
ω¯zK -0.1 Bohrschlupf
E, ν 2.1 ·1011 N
m2
, 0.3 E-Modul und Querkontraktionszahl des Rad- und Schienenwerkstoffs
Parameter fu¨r das Schienenmodell
EIV, EIL, 6.42 · 106Nm,
1.07 · 106Nm
Biegesteifigkeit des Timoschenko-Balkens in vertikaler und lateraler
Richtung
κV, κL, 0.4, 0.4 Scherkoeffizient des Balkens in vertikaler und lateraler Richtung
ηr,V, ηr,L, 0.02, 0.02 Verlustfaktor des Balkens in vertikaler und lateraler Richtung
̺A 60.34kg
m
La¨ngenbezogene Masse der Schiene
X 0.1 Kopplungsrezeptanz-Faktor zwischen lateraler und vertikaler
Biegeschwingung
Kp,V, Kp,L, 5 · 108 Nm ,
7.5 · 107, N
m
Pad-Steifigkeit in vertikaler und lateraler Richtung
ηp,V, ηp,L, 0.3, 0.3 Pad-Verlustfaktor in vertikaler und lateraler Richtung
dS 0.6m Schwellenabstand
mS 150 kg Schwellenmasse




Schotter-Verlustfaktor fu¨r alle Richtungen
∆ [dB
m
] Gleisabklingrate. Diese ist prinzipell ein Berechnungsergebnis des
Schienenmodells, kann aber in Nachhinein variiert werden. Siehe Ab-
bildung 6.10.
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Abbildung C.5.: Kontaktkraft bei Anregung mit einer Rauheit von 10−9 m√
Hz
fu¨r γ¯yK = 0
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Abbildung C.6.: Verschiebungsamplitude im Kontaktpunkt bei Anregung mit einer Rauheit von
10−9 m√
Hz
fu¨r γ¯yK = 0
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Abbildung C.7.: Schallleistungsdichte von Rad und Schiene bei Anregung mit einer Rauheit von
10−9 m√
Hz
fu¨r γ¯yK = 0, ω¯zK = −0.1. Rad: Ko¨rperschallleistung
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Abbildung C.8.: Oben: Abtastung des Frequenzbereichs am Beispiel der Kontaktkraft fu¨r die
Schallberechnung; Unten: Histogramm zur Verteilung der Frequenzschrittweite
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Tabelle C.4.: Grenzen der Entwurfsparameter fu¨r das Radsatzmodell
Param. GA N 1 GA N 2 GA N 3 GA N 4
und alle
weiteren
pu po pu po pu po po pu
yki 0.01 0.10 0.01 0.10 0.01 0.1 0.01 0.1
yka 0.02 0.09 0.02 0.10 0.02 0.1 0.02 0.1
xka 0.028 0.028 0.018 0.035 0.018 0.035 0.015 0.045
d1 -0.02 0.02 -0.03 0.03 -0.03 0.03 -0.03 0.03
d2 -0.03 0.03 -0.04 0.04 -0.06 0.06 -0.07 0.07
d3 -0.04 0.04 -0.04 0.04 -0.06 0.06 -0.07 0.07
d4 -0.04 0.04 -0.04 0.04 -0.06 0.06 -0.07 0.07
d5 -0.04 0.04 -0.04 0.04 -0.06 0.06 -0.07 0.07
d6 -0.03 0.03 -0.04 0.04 -0.06 0.06 -0.07 0.07
d7 -0.02 0.02 -0.03 0.03 -0.03 0.03 -0.03 0.03
b1 0.01 0.04 0.01 0.05 0.01 0.05 0.01 0.05
b2 0.007 0.02 0.008 0.025 0.008 0.025 0.008 0.035
b3 0.007 0.02 0.008 0.025 0.008 0.025 0.008 0.035
b4 0.007 0.02 0.008 0.025 0.008 0.025 0.008 0.035
b5 0.007 0.02 0.008 0.025 0.008 0.025 0.008 0.035
b6 0.007 0.02 0.008 0.025 0.008 0.025 0.008 0.035
b7 0.007 0.02 0.008 0.025 0.008 0.025 0.008 0.035
b8 0.007 0.02 0.008 0.025 0.008 0.025 0.008 0.035
b9 0.01 0.04 0.01 0.05 0.01 0.05 0.01 0.05
yha 0.009 0.04 0.009 0.04 0.009 0.04 0.009 0.06
bhi 0.02 0.07 0.015 0.07 0.015 0.07 0.015 0.09
yhi -0.01 0.01 -0.03 0.03 -0.03 0.03 -0.04 0.04
xhi 0.14 0.16 0.13 0.16 0.13 0.16 0.13 0.16
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Tabelle C.5.: Parametrierung der speziellen Ansa¨tze fu¨r die Radsteg-Struktur
Param. Gerader Steg S/S’ - Steg C/C’-Steg













d1 0 −0.75 pS2 0
d2 - −pS2 0.25 pC3






















































b5 - −19 pS3 + 89 pS4 + 29 pS5 − 349pC4 + 4849pC5 + 449pC6
b6 - −19 pS3 + 59 pS4 + 59 pS5 − 649pC4 + 4049pC5 + 1549pC6
b7 - p
S
5 − 549pC4 + 2449pC5 + 3049pC6










3 + 0.01 p
C
4 + 0.01
yhi 0 0 0
xhi p
G
7 0.14 0.145
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